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Prefafá 


Procesul de asimilare intr-un ritim acceleral а maşinilor si. utilajelor tehno- 
logice, la un nivel de performanlă ridical, impune realizarea unor condilii spe- 
ciale de funclionare in regim dinamic. 

In timpul funcționării orice masind sau componenlă acțională devine sursă 
de vibrații capabilă să lransmită (propage) vibralii în mediul înconjurător fie 
sub formă structurală (prin legături), [ie sub formă radianlă. 

Din punct de vedere al vibraliilor transmise se impun măsuri tehnice de 
izolare anlivibratilà peniru realizarea următoarelor deziderate fundamentale : 

— încadrarea in valorile oplime ale parametrilor ergonomici la postul de 
lucru al mecanicului operator : 

- mentinerea parametrilor de siguranlă in funclionare ui masinii. 
Din categoria mașinilor tehnologice se deosebesc două grupe si anume : 
maşini si. ulilaje stalionare, care nu sint dotate cu sistem aulodeplasa bil, 
fiind fixate de fundatie sau construclie metalică ; 
maşini si ulilaje mobile care pot fi aulodeplasabile sau tractale. 
După principiul de functionare si modul de ralizare а tehnologiei de lucru, 
ulilajele (slalionare si mobile) se imparl în două mari calegorii : 
maşini si utilaje care nu ulilizează vibraţiile în procesul de lucru ; 
masini si ulilaje cu acțiune vibrantd la care organul de lucru trebuie 
sd realizeze nivelul de vibrații tehnologice. La această categorie de mașini se urmă- 
este, concomilenl, reducerea vibrațiilor transmise alt la componentele «itale» 
cil si la partea de rezemare. 

Efectele dăunătoare ale vibraliilor transmise omului se daloresc depășirii 
nivelului limită alil sub aspeclul duratei de expunere, cit si al valorilor vibra- 
iilor, ducind la îmbolnăviri profesionale. 

Din analiza datelor informationale si faplice, atit la noi în tară cit si pe 
plan mondial, se apreciază că la mașini acțiunea vibratiilor transmise сотропеп- 
telor sau fundaliei determină următoarele efecte cu implicații negative asupra 
proceselor tehnologice si anume : 

— uzarea premalură а elementelor ce formează ajustaje cu joc; 

generarea și propagarea procesului de fisurare la unele elemente din 
componența blocurilor functionale ; 
- reducerea preciziei de lucru sub valorile admise pentru mașini-unelte, 
aparate de măsură si control, sisteme oplice, aparate medicale. 

În cazul construcțiilor, acțiunea vibraliilor transmise de la mașini prin 
sistemul de rezemare duce la următoarele efecte : 

— fisurarea și degradarea la oboseală, а elementelor de rezistentă ; 

— dislocarea unor părți ale fundațiilor mașinilor ; 

— lasarea inegală а fundațiilor cu implicaţii în diminuarea rezistenței. 

Toate acestea duc la disconfort pentru om si, respectiv, la scăderea durabili- 
tălii, cu frecvente scoaleri din functiune ale mașinilor, necesitind cheltuieli supli- 
mentare de mentenanţă, cu influențe nefavorabile asupra eficientei economice la 
beneficiar. 

Concepţia de izolare antivibratilă prezentată în lucrare, aplicată atit în (ară 
cit şi în străinătate, are menirea să contribuie la soluționarea mullor probleme 
praclice, Astfel, pentru calculul pulsalülor proprii și modurilor proprii de vi- 
hrafie se dau cîteva modele de calcul pentru masinile stalionare rezemate clastic, 
cit si pentru cele autopropulsate cu actiune vibrantă. 


Elementele anlivibralile din cauciuc constiluie baza alcătuirii sistemelor 
anlivibratile care au fost analizate din punct de vedere constructiv si functional. 
De asemenea, au fost date caracteristici ale acestora de la unele [irme recunoscute, 
din străinătate, cit si la cele fabricate la noi in lard. 

În vederea aprecierii nivelului calitativ si de performanță peniru elemente 
si sisteme anlivibralile, se prezintă unele metode specifice de incercare ulilizale 
în mod curent. 

Calculul de proiectare pornește de la determinarea parametrilor de izolare а 
vibratiilor pentru modele elaslice și  viscoelastice capabile să reproducă cu un 
anumit grad de precizie multiplele cazuri inlilnite in praclică. De asemenea, se 
prezintă calculul amănunțit si problemele specifice de proiectare penlru elementele 
antivibralile executate din cauciuc românesc de compozilie specială. În acest 
sens, se precizează că, peniru diversele soluții constructive, se dau exemple de 
calcul si proiectare. 

Pentru o mai bună întelegere a conceptului de izolare antivibralilă, precum 
si a modului de aplicare a calculului de proiectare, în ullimul capitol, se prezintă 
soluliile tehnice de rezemare elastică si exemplele de calcul peniru citeva lipuri 
de mașini după cum urmează : Iransporloare vibratoare elicoidale, ciururi vibratoare 
inerliale, ciururi vibratoare си funclionare în rezonanță, maşini vibratoare 
modelate ca sisteme cu două grade de libertate si compactoare vibratoare. 

Se menționează faptul că soluțiile tehnice prezentate, conceptul de izolare 
antivibralild, precum și aspectele metodologice de testare a elementelor si sistemelor 
antivibratile pe bază de cauciuc au fost aplicale în cadrul lucrărilor de inginerie 
tehnologică in fazele de asimilare ale unor mașini si utilaje care se află în productie. 
Toate aceste contribulii reprezintă rodul aclivilüfii de cercelare si didactice în 
învățămîntul superior. 

Prin conlinulul său si forma de prezentare lucrarea este ulilă unui cerc 
larg de specialisti din proieclare, cercetare, exploatare si învățămînt superior, 
inclusiv pentru specialiștii din domeniul ingineriei ecologice. 


Dr. ing. POLIDOR BRATU 


Bucureşti, 20 mai 1990, 
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Î. Problematica izolării vibrafillor 


Problema fundamentală a izolării şi amortizării vibraţiilor constă in 
realizarea unui ansamblu de măsuri tehnice, atit in etapa de proiectare, 
cît şi în etapa de execuţie, astfel încit regimul de vibrații transmis mecani- 
cului operator si subansamblelor mașinii să fie sub limitele recomandate sau 
admisibile. 

Măsurile tehnice impuse de izolare anlivibralilá sînt justificale, avind 
in vedere două aspecte fundamentale ce privesc relația om- maşină în timpul 
realizării procesului tehnologic $1 anume : 

a) realizarea parametrilor optimi de ergonomie la postul de lucru al 
mecanicului operator. Pentru aceasta, se impune са, pe lingă аці factori, 
în mod deosebit, nivelul de vibrații transmise asupra organismului uman 
să fie cit mai redus, în scopul evitării îmbolnăvirii profesionale şi pentru 
evitarea diminuării productivităţii muncii ; 

b) realizarea parametrilor de siguranță în funcţionare (fiabilitate, dis- 
ponibilitate, mentenabilitate) ai maşinii. Acești parametri sint influențați 
nefavorabil, în mod direct si de regimul de vibrații transmis părților compo- 
nente ale maşinii, care contribuie la accelerarea uzurii, fisurării si ruperii 
unor repere din alcătuirea blocurilor funcționale. Consecința imediată о 
constituie stagnarea în funcționare a maşinii, scoaterea din fluxul tehnologic 
şi executarea lucrărilor de reparații cu cheltuieli costisitoare. 

În categoria maşinilor si utilajelor industriale se deosebesc, după modul 
de lucru, două grupe şi anume: 

— maşini si utilaje staționare care nu sint dotate cu sistem de а utodepla- 
sare, fiind fixate de fundaţie sau de construcția metalică ; 

—- maşini si utilaje mobile care pot fi autodeplasabile (cu motor propriu) 
sau tractale. 

După principiul de funcţionare si modul de realizare à tehnologiei de 
lucru, utilajele (staționare şi mobile) se impart їп două mari categorii : 

— mașini si utilaje care nu utilizează vibraţiile în procesul de lucru; 

— maşini și utilaje cu acțiune vibrantă la care organul de lucru trebuie 
să realizeze regimul de vibrații necesar executării procesului tehnologic. 


1.1. Influenţa caracteristicilor tehnice ale utilajelor 
asupra parametrilor de izolare antivibratilă 
Atit pentru utilajele care lucrează staționar cum sint mese vibrante, 


ciururi vibrante, alimentatoare vibrante ş.a cit si pentru utilajele mobile 
care lucrează prin deplasare sau la punct fix са: tractoare, locomotive, va- 
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goane. automobile, excavaloare,, încărcătoare, autogredere, compactoare, 
vibratoare, vibroinfigátoare etc.. elementele care determină parametrii de 
izolare sint : 

configuraţia si mărimea elementelor masice care participă la mișcarea 
vibratorie ; 

structura si natura sistemelor elastice care au rol fie de sustinere a 
utilajului, fie de legătură si sustinere a diverselor părti componente ; 

numărul elementelor masice cu legături elastice; 

gama turatiilor de lucru, capabile să producă perturbarea sistemului. 

Parametrii şi condiţiile de exploatare impun adoptarea anumitor eri- 

terii constructive si funcţionale, asa incit să fie asigurate, încă din faza de 
proiectare, parametrii optimi de liabililate, mentenabilitate, ergonomie si 
design. De asemenea, se urmăreşte mărirea vitezelor de lucru si realizarea 
unor repere mai suple care să necesite un consum minim de metal ce limitează, 
in mod evident, posibilitatea modificării elementelor masice din structura 
maşinii. De aceea, pentru o proiectare ralionalà {inînd seama de vibrații, se 
recurge Ја optimizarea parametrilor de izolare prin modificarea, in mod cores- 
punzător, a sistemelor elastice, părţi componente ale utilajelor. 


Ca elemente elastice care intră în alcătuirea sistemelor de izolare se 
utilizează arcurile metalice si, cel mai frecvent, elementele din cauciuc care 
oferă şi o bună amortizare necesară, mai ales, pentru regimul de trecere prin 
rezonanţă. Astfel, datorită caracteristicilor lor elastice si de amortizare, ele- 
mentele antivibratile din cauciuc se intilnesc in componența tuturor categoriilor 
de utilaje. De asemenea, sint utilizate si elementele elastice pneumatice, 
in special la mijloacele de transport auto. feroviar si naval, în scopul realizării 
unor frecvențe proprii foarte joase de ordinul (1...5) Hz. 

Sistemele antivibratile pe bază de arcuri metalice sint capabile să reali- 
zeze suspensii vibroizolante cu frecvenţe proprii joase de ordinul (6...10) Hz. 
Acestea sint alcătuite din arcuri de oţel de formă elicoidală, lamelară, inelară, 
disc şi bară de torsiune. Dezavantajul folosirii acestor sisteme constă în faptul 
că, datorită deplasărilor mari la trecerea repetată prin rezonanță, durabili- 
tatea este scăzută. Aceasta duce la intreruperi funcţionale frecvente pentru 
schimbarea arcurilor. 

Elementele antivibratile din cauciuc, care intră în componenţa sistemului 
de izolare și amortizare a vibratiilor, au un rol functional hotăritor pentru 
maşinile şi utilajele din ambele grupe. Astfel, datorită proprietăţilor elastice, 
caracterizate de coeficientul de rigiditate echivalent al sistemului, elementele 
de cauciuc determină regimul functional (ia utilajele cu acţiune vibrantă) si 
regimul antivibratil la părţile componente ce trebuie protejate contra vibra- 
Шог, în condiţiile date ale configurației geometrice si masice. În acest caz, 
dacă elementele antivibratile nu sint amplasate rational in structura mașinii 
şi nu sint suficient cunoscute, proprietăţile fizico-mecanice reale ale acestora, 
atunci pot apare situaţii care să conducă la o funcționare anormală în regim 
de vibrații si la defectarea in timp scurt a elementelor mașinii. 

În cazul in care funcționarea mașinii are loc pentru un regim determinat, 
ce satisface condițiile impuse perametrilor funcționali, tehnologici, de fiabili- 
tate si ergonomie, prin îndepărtarea rezonantei atunci elementele elastice 
îndeplinesc rolul de izolatoare antivibratile, avind la bază proprietatea 
de elasticitate a materialului din care sint confecţionate. De asemenea, pro- 
prietatea materialului din arc de a absorbi o parte din energia mecanică 
face ca amplitudinea vibratiilor să fie diminuată, mai ales la trecerea prin 
rezonanţă, caz in care elementele antivibratile joacă rolul de amortizare, 


avind la bază proprietatea de disipare a energiei. Materialul cu cele mai bune 
proprietăți de disipare a energiei este cauciucul antivibratil. 

Dată fiind necesitatea utilizării cauciucului la construcţia elementelor 
antivibratile s-au efectuat cercetări speciale, atit în cadrul INCERC București, 
cit si în cadrul institutului de specialitate pentru tehnologii de cauciuc si 
mase plastice ICPCMP Bucureşti. Avind în vedere realizările la nivel mondial, 
precum și rezultatele bune obţinute cu cauciucul românesc, de concepţie 
proprie, in lucrare vor fi prezentate elementele definitorii pentru alegerea 
cauciucului, proiectarea şi testarea elementelor antivibratile. Se subliniază 
că o parte din elementele antivibratile utilizate la unele utilaje industriale 
sint omologate si se айа in fabricaţie. Concepţia si tehnologia de realizare 
a elementelor antivibratile din cauciuc permit reproducerea condițiilor de 
elaborare a sarjelor de cauciuc in aşa fel incit caracteristicile fizico-mecanice 
să nu difere de la o șarjă la alta si să nu depășească abateri mai mari de +10%. 


1.2. Aspecte privind modelarea dinamică 


Conceptul de model se referă la un anumit mod de reprezentare a feno- 
menului cercetat pe baza unui sistem unitar de principii obiective, astfel 
încit să poată fi reproduse cu fidelitate principalele aspecte fizice ale realităţii. 

Pentru maşinile si utilajele care utilizează vibraţiile în procesul tehno- 
logic, studiul dinamic trebuie să sintetizeze două aspecte contradictorii, 
ce urmează a fi rezolvate simultan, adică optimizarea parametrilor funcționali 
pentru vibraţiile utile si diminuarea efectelor nedorite ale vibraţiilor care 
se transmit omului şi componentelor maşinii. În acest scop, este necesar să se 
cunoască si chiar să se previzioneze modul in care modificările constructive 
(elemente inertiale, elastice, amortizoare), precum si variaţia parametrilor 
forţei perturbatoare (moment static, pulsatie) sensibilizează comportarea 
sistemului in regim dinamic de funcționare. Pentru aceasta, trebuie indi- 
vidualizat sistemul mecanic prin modelare fizică şi matematică. 

Modelarea fizică este etapa de cercetare în care se stabilește „modelul 
fizic“, a cărui comportare să poată aproxima cu fidelitate comportarea sis- 
temului real. Acest model reproduce proprietăţile esențiale ale sistemului 
real fiind mai simplu și accesibil analizei. Pe această bază, elementele reale 
componente ale unei maşini, care determină structura acesteia, pot fi asimi- 
late fie sub forma unor corpuri solide rigide (bare, plăci masive), fie sub forma 
unor corpuri solide deformabile (elemente elastice, elastic-disipative). 

Modelarea interacțiunii corpurilor ca părți componente in conlucrare 
directă ale aceleiași mașini, deci stabilirea existenţei fizice a acţiunii reciproce 
a acestora, are la bază cauza variaţiei parametrilor de mișcare, căreia i s-a 
atribuit, în mod generic, denumirea de forță. Forţa, ca exprimare abstractă, 
reprezintă măsura transmiterii mișcării si a fost modelată cu ajutorul 
vectorilor. Așadar, acțiunea reciprocă a două corpuri solide poate fi schema- 
tizată prin forte concentrate si cupluri concentrate. 

Pentru mașini si utilaje se folosesc modele cu parametri concentrați, 
compuse din elemente masice (caracterizate prin masá si moment de inertie 
masic) elemente elastice si elemente disipatoare de energie. Aproximatiile 
care se introduc in formularea modelelor fizice privind comportarea dinamicá 
a sistemului mecanie, se referá la neglijarea efectelor secundare, neglijarea 
unor interactiuni cu mediul ambiant, neglijarea variatiei in timp a unor 
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parametri, simetrizarea structurii modelului real masice si elastic, liniarizarea 
relaţiilor cauză-elect între variabilele fizice. 

Modelarea matematică constă în elaborarea Luturor elementelor de calcul 
prin care se descriu fenomenele caracteristice modelului fizic, cu ajutorul 
ecuaţiilor diferențiale de mişcare si găsirea soluţiilor. 

Pentru aceasta, trecerea de la modelul fizic la modelul matematic se 
realizează în următoarele elape succesive : 

a) alegerea sistemului de referință şi a variabilelor (coordonatelor) 
care definese starea sistemului mecanic la un moment dat; 

b) stabilirea ecuaţiilor de mișcare pentru întregul sistem sau pentru 
liecare parte a sistemului ; 

с) stabilirea legilor fizice caracteristice prin serierea relaţiilor dintre 
elementele componente specifice sistemului ; 

d) rezolvarea ecuaţiilor de miscare si exprimarea principalilor parametri 
ai vibraţiilor funce(ie de variabila independentă. de regulă, pulsatia forţei 
perturbatoare si în functie de alli parametri, eum ar fi coeficienţii de rigidi- 
tate ai elementelor elastice, raportul maselor, raportul rigiditálilor etc. 

Verificarea conlormităţii modelului fizic, din punct de vedere dinamic, 
cu cel real se realizează prin compararea rezultatelor teoretice calculate cu 
cele obținute experimental. 

in toate cazurile este necesar să se dispună de toate datele privind in- 
fluenta. modificărilor structurale asupra comportării dinamice a sistemelor 
mecanice sub acţiunea diverselor lipuri de perturbații. În acest. sens, la pro- 
iectare se pol dezvolta metode si modele de studiu pentru fiecare tip de maşină 
cu acțiune vibrantá, care să conducă ja previzionarea răspunsului dinamic 
al sistemului real, iar la experimentare să se determine atit datele de intrare 
cîl si parametrii răspunsului. Aceste aspecte teoretice si experimentale, 
trebuie să conducă la decizii optime, in vederea modificării parametrilor 
sistemului mecanic pentru obtinerea parametrilor dinamici la nivelul de 
performanță impus. 

in prezenta lucrare, se pune accent pe determinarea parametrilor dina- 
mici prin modelarea fizică și matematică. funcție de parametrii ce pot fi deter- 
minati pe cale experimentală. De asemenea, se prezintă si unele metode ma- 
tematice adoptate de autor, care permit automatizarea calculului parametrilor 
vibratiilor. 

1.2.1. Elemente masice. În timpul funcționării maşinii in regim de 
vibrații, toate subansamblele se află in mișcare vibratorie sj, de aceea, in- 
fluenta elementelor masice (inertiale) este deosebit de importantă, atit asupra 
parametrilor vibratiilor de lucru, cît 51 asupra gradului de vibroizolare. 

Functie de structura geometrică si masică a subsansamblului si tinind 
seama de tipul mișcărilor posibile, se realizează modelul simplificat sub formă 
de рага, placă sau corp, caracterizat din punct de vedere inerţial prin masă 
şi moment de inerție (masice) се pot fi determinate experimental. Din punct 
de vedere constructiv, părțile componente ale utilajului, deci ale modelului 
real, sint concepute la proiectare cu rigiditate mare, pentru a nu permite 
vibrația proprie de tip bară sau membrană. Aşadar, se poate considera că 
sistemul mecanic poate fi înlocuit printr-un model fizic alcătuit din totalitatea 
corpurilor solide rigide cu mişcări independente. Pentru evaluarea centrului 
de greutate, a masei si a momentelor de inerție masice principale, au fost 
utilizate metode experimentale uzuale prezentate in lucrările [52, 92]. 

1.2.2. Elemente elastice antivibratile. În domeniul izolării antivibratile 
i şi utilaje, in principal, se folosesc elemente elastice din oțel si cauciuc. 


la maşir 


Elementele elastice metalice sub formă de arcuri elicoidale sau lamelare, 
utilizate mai frecvent, sint modelate, în mod preponderent, ca elemente 
liniare caracterizate prin coeficientul de rigiditate constant. Disiparea enei 
giei la aceste elemente este foarte mică, ceea ce face са, la trecerea prin rezo- 
nantá a sistemului, deplasarea să atingă valori mari. 

Elementele din cauciuc sint, бе sub formă cilindrică sau prismatică soli- 
citate la compresiune si l'orfecare, fie sub formă inelară solicitate radial si axial. 

Funcție de configuraţia geomelricá, rețeta cauciucului si mărimea soli- 
cilării, elementele antivibratile din cauciuc pot fi reprezentate într-o gamă 
variată de modele reologice. Astfel, au fost concepute mai multe modele reolo- 
gice pentru elementele din cauciuc, relinind atenţia următoarele : modelul 
elastic Hooke, modelul viscoelastic IXelvin- Voigt, modelul viscoelastic Maxwell, 
modelul Zener si modelul viscoelastic ereditar Volterra- Boltzmann. 

Experiența acumulată in acest domeniu, avind la bază cercetări pe 
modele reale, a permis ca, pentru anumite rețele de cauciuc si pentru о anu- 
milă istorie a solicitărilor termomecanice, să se utilizeze elemente antivibra- 
Ше ce pot fi reprezentate prin modelul reologice IXelvin-Voigt [7, 11. 12, 29]. 
Experimentárile efectuate de INCERC au evidenţiat comportarea liniară, 
elastică si viscoasá pentru patru reţete de cauciuc în domeniul de deformatii 


specifice de 10—15%. 

1.2.3. Factori perturbatori. Nalura perturbațiilor în structura mașinilor 
este legată de principiul de funcţionare a mașinii, specifieul procesului tehno 
logic sau de prezenţa inexaclilăților de execuție, defectelor sau uzurii pro- 
nuntate. Avind in vedere că în alcătuirea maşinilor intră subansamble si 
repere caracterizate prin mişcare de translație si rotaţie, rezultă că forțele sau 
cuplurile perturbatoare pol fi armonice sau poliarmonice, Forțele perturba- 
toare armonice sînt specifice mașinilor si utilajelor al căror principiu de funtio- 
nare necesită prezenţa vibraţiilor în procesul de lucru, eum ar fi: ciururi 
vibratoare, alimentatoare vibrante, compactoare vibratoare, vibroinfigà- 
toare de tuburi sau palplanse, grátare de alimentare, vibroprese. De ase- 
menea, forte perturbaloare armonice generează si maşinile care au in compo- 
nentá piese în mișcare de rotaţie executate cu o anumită excentricitate față 
de axa de rotaţie. În această categorie intră si mașinile care, prin uzură pro- 
nuntatá, capătă excenlricitate notabilă a pieselor în mișcare de rotaţie. O 
altă categorie de mașini sînt acelea în care factorii perturbatori (forte si cupluri) 
pot fi reprezentate prin funcții poliarmonice, de exemplu : motoarele termice 
policilindrice, compresoarele de gaz si aer, grupurile de pompare cu sistem 
bielă- manivelă. 

Așadar. modelarea factorilor perturbatori se poate realiza fie printr-o 
functie armonică, fie printr-o funcţie poliarmonică la care se rețin numai 
componentele semnificative, corespunzătoare armonicelor superioare in raporl 
cu armonica fundamentală. 


1.3. Tehnica izolării antivibratile 


in cele ce urmează se vor expune principiul izolării vibratiilor și domeniul 
aplicaţiilor inginereşti al acestei tehnici. 

1.3.1. Principiul izolării antivibratile. În linii generale, solutiile de izo 
lare antivibratilă se rezumă la două cái de aplicare și anume : 

- izolarea activă, саге аге rolul de a reduce transmiterea vibratiilor 
de la sursă la suportul maşinii (fig. 1.1, а); 
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Fig. 1.1. Schema de principiu a 
unui sistem de izolare antivibra- 


ша: 
а — izolare activă; b — izolare 
pasivă ; 1 — maşina; 2 س‎ grupul 


elementelor elastice ; 3 — supor- 
tul masinii. 


menirea de a reduce amplitudinea pertur- 
(suport, structură de rezemare) unei 
(ns. LT B. 

Pentru a realiza o izolare activă eficientă, este necesar a Se acționa asupra 
rigiditatea echivalentă a grupului 


izolarea pasivă, care are 
batiei transmise de mediul înconjurător 
maşini de precizie sau aparal de măsură 


mărimilor m masa sistemului si К 
elastic, astfel incit să se evite funetionarea în rezonanță, iar transmisibilitatea 
să Пе subunitară, adică T Еъ [Е 1. În acest caz, in figura 1.2 se ilustrează 
influența modificării celor doi parametri К şi m asupra amplitudinii, atunci 
cind pulsatia forței perturbatoare este considerată un parametru dat si de 
valoare constantă. Astfel, se remarcă faptul că pentru a realiza o amplitudine 
mică si un coeficient de Lransmisibilitate T 1. este necesar ca raportul 
/k[m. Aceasta inseamnă că sistemul antivibratil trebuie 
igure funcționarea in regim de postrezonantà, 
grupul elastic trebuie sá fie moale. 


[р > 2, unde p =y 
să fie realizat astfel încit să as 
deci pulsatie proprie joasă, adică 
а k, teoretic la infinit, cînd masa m este men- 
atunci se ajunge practic 1а o legătură rigidà 
intre maşină si suport. Acest fapt este insotit de o scădere importantă a ampli- 
Ludinii sistemului (fig. 1.2. 4). Soluţia se practică foarte rar si numai în cazul 
în care maşina ce vibrează are masă mică iar suportul are masă foarte mare. 
m, pentru о anumită rigiditate, se realizează 

aşa cum rezultă din figura 1.2, b. 


Dacă se măreşte rigiditate: 
linută la o valoare constantă, 


Dacă se măreşte masa 
efectul de izolare, ca si în cazul precedent, 


LALA ialt 
| | 
| | 
|! 
| | 
& | 
Fo | to v 
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——— 
2mo* > ү 
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Fig. 1.2. Curba de variaţie a amplitudinii de răspuns la o 
excitație armonică : 
а — variază c ‘entul de rigiditate echivalent k cînd 


te constantă ; b — variază masa siste- 


nd rigiditatea se menţine constantă. 


masa siste es 


mulu 


Izolarea pasivă, practicată mai frecvent la aparate de măsură și panouri 
electronice, este cu atil mai eficientà, cu cit coeficientul de transmisibilitate 
l = Ad, este mult subunitar, unde А este amplitudinea de răspuns, iar 
Ag amplitudinea mișcării perturbatoare. Aceasta impune ca raportul о/р > 2. 

1.5.2. Domeniul de aplicare a izolării antivibratile. Izolarea activă a 
vibraliilor aplicată in cele mai diverse domenii foloseşte cu precădere ele- 
mente elastice din cauciuc. Astfel, in figura 1.3, se remarcă montajul in pozi- 
lia staționară de lucru a unui grup electrogen de 122 КУА rezemat pe opt 
elemente din cauciuc tip Cushyfoot. De asemenea, în figura 1.4 se prezintă 


prinderea tabloului de comandă cu patru elemente din cauciuc pe un grup 
electrogen tip SCANPRO, acesta fiind, la rîndul său, aşezat pe opt elemente 
din cauciuc tip Metacone-Metalastik. 


În figura 1.5 se prezintă prinderea elastică, cu patru elemente de cauciuc, 
de suport a unui ventilator pentru conditionarea aerului tip ANDREWS- 
WEATHERFOIL L'TD. Cele patru elemente sint solicitate, in principal, 
la forfecare. 

Grupul electrogen mobil de 460 kW (Mirrlees Blackstone E58) cu motor 
Diesel (fig. 1.6) este rezemat elastic pe opt suporturi din cauciuc tip Cushy- 
mount reglabile pe ináltime. 


Rezemarea pe elemente „sandwich“ din cauciuc a unei celule de otelárie 
este ilustrată in figura 1.7. 


Pentru a atenua transmiterea vibratiilor, atit la funcționare în regim, 
cit si la trecerea prin rezonanta, ciurul vibrator. din figura 1.8, al firmei 
PARKER, este rezemat pe elemente „sandwich“ circulare din cauciuc. 

in domeniul maşinilor cu acţiune vibrantă, autopropulsate, elementele 
de cauciuc sînt folosite, atit pentru a realiza o izolare activă la postul de co- 
eit si pentru a asigura deplasarea acestora, 


тапай al mecanicului ор OT. 


Aslfel, în fisura 1.9, este prezentat un rulou compactor vibrator al firmei 


ТАРАС dotat eu elemente izolatoare din cauciuc (fig. 1.9). 
Mijloacele de transport. de tipul basculantelor eu punti osi ilante Lolosese 
elemente de izolare a socurilor si vibraţiilor într-o soluli combinată de 


\ 


arcuri metalice cu cele de cauciuc (fig. 1.10). 


Izolarea cabinelor contra vibratiilor transmise prin șasiu de motor se 
realizează prin elemente de cauciuc atit la tractoarele agricole, cil si la uti 


lajele autopropulsate de construcții (fig. 1.11). 
in figura 1.12 se prezintă o moară .FALCON" de 180 kW, pentru cereale 


si nutreţ, rezematà elastic pe elemente de cauciuc. 


Motorul SULZER de 1 100 kW, tip 8 ASL 25/30 cu generator si echipa- 
ment auxiliar, este montat pe şase suporturi elastice din cauciuc tip Cushy mont 
(йе. 1.13). 

in figurile 1.14 si 1 e prezintă utilizarea elementelor din cauciuc la 


un mic grup electrogen si, respectiv, la un dozator vibrant pentru laborator. 
д à | 


2, Principalele cauze ale generării vibraţiilor 


in funcţie de destinaţie, mașinile si utilajele sînt concepute si realizate 
pentru executarea ciclului de lucru fie în poziţie fixă (staționar), chiar si la 
cele autopropulsate, fie prin deplasare. In acest sens, se aminteşte că unele 
maşini care se autodeplaseazá execută ciclul de lucru la punct fix, de cele 
mai multe ori în situaţia „calat“, cum ar fi : excavatoarele cu о cupă, maca- 
ralele pe pneuri, vibroinfigátoarcle, grupurile generatoare de curent, iar 
altele execută ciclul de lucru prin deplasare ca : tractoarele, maşinile agricole, 
incărcătoarele, buldozerele, autogrederele. autosereperele, compactoarele 
vibratoare, plácile vibratoare, mijloacele de transport tehnologic etc. 

O parte din tehnologüle specifice diferitelor ramuri ale economiei natio 
nale (minerit, construcţii, metalurgie, construcţii de maşini) necesită organe 
de lucru cu acţiune vibrantă, in vederea executării unor lucrări de calitate 
sau a scurtării duratei de executie. 

Principiul de functionare al unor utilaje a impus utilizarea vibratiilor 
їп scopul reducerii consumului energetic. Asttel, au fost utilizate vibraţiile 
pentru acționarea organelor de lucru la excavatoare, scarificatoare, buldozere 
si autoscrepere. De asemenea, la instalatiile de sortare cu ciururi vibrante si 
la alimentatoarele vibrante se utilizează vibraţiile în procesul tehnologic de 
preparare a substanțelor minerale utile. 

După modul de utilizare a vibratiilor, maşinile si utilajele se împart 
in două mari categorii: 

a) mașini și utilaje care nu utilizează vibraţiile in procesul tehnologic 
la executarea ciclului de lucru ; 

b) mașini şi utilaje la care vibraţiile constituie factorul determinant 
pentru realizarea procesului tehnologic. 

Caracteristic pentru majoritatea mașinilor si utilajelor este faptul că 
sint acționate cu motoare termice sau electrice și sisteme hidrostatice. În 
sistemul de transmitere a energiei de la sursa primară (motorul termic sau 
electric) si pină la elementul de execuție (cupă, sită, lamă, roată, greifer, 
rulou compactor etc.) se află blocuri funcţionale caracteristice transmiterii 
fluxului energetic (pompe hidraulice, distribuitoare, telecomenzi, supape, 
motoare hidraulice, roti dinţate, transmisie prin curele etc.). 

Pentru prima categorie de utilaje, la care nu se utilizează vibraţiile în 
procesul tehnologic, apar perturbații în structura maşinii produse de: 


grupul motor-pompă ; 

variaţia forţelor de rezistenţă care apar la organul de lucru (lamă, 
cupă, dinte, roată, sită); 

neregularitátile drumului pe care se deplasează utilajul (tractor, 
remorcă, combină, autobasculantă, locomotivă, încărcător, buldozer, auto- 
greder, autoscreper etc.); 


jexcitatoare 
miscare de 


organele de lucru acţionate cu ajutorul unor 


— inexactitáti in execulia tehnologică a elementelor în 

rotaţie (abateri de la coaxialitate, centricitate) ; 

mișcarea de tik-stip a unor elemente in transi: 

La a dona categorie de utilaje la care vibraţiile sint 

tehnologic, perturbațiile sînt produse de vibroexcitatoare special concepute, 
astfel incit si { cerintei parametrilor tehnologici. 


prezente 1n procesul 


atisfacá 
Pentru ambele tipuri de maşini si utilaje, se pune 
om în scopul asigurării parametrilor de con 
il limitării vibratiilor transmise de la elemen 


unzátoare it 


problema reducerii 


nivelului de vibrații atit pentru 
fort, cit şi pentru maşină i 1 
tele perturbatoare în 
exploatare. 


21. Perturbare provocată de unele părți con 


гр 
ale maşinilor 

29.1.1. Motoare cu mecanism bieli-manivelá. Perturbatiile generate de 

se datoresc caracterului periodice al variaţiei 


motorul termic de actionare 
inerție ale elementelor 


forţei produse de presiunea gazelor si al fortelor de 
mobile ale mecanismului. 

Pentru motoarele cu ardere intei 
care vor fi determinate si care se iau in calculul dinamic al utilajelor. 

Funcţiile de excitație au mărimi care sînt multipli ai armonicelor lor telor 
şi cuplurilor neechilibrate ale unui singur cilindru. Frecventele lor sînt modi 
ficante prin anularea unei armonici care se po ite obține prin aranjarea ordinii 
de aprindere a cilindrilor, alegerea unor unghiuri corespunzătoare între mani 
velele arborelui cotit etc. Dintre funcţiile de excitație produse într-un moto! 
pentru izolarea vibratiilor prezintă importanţă armonicele neechilibrate ale 
fortelor si cuplurilor rezultate care acționează asupra carcas ei motorului, 


Funeţiile de excitație pentru un motor eu un singur cilindru. Asupra 
unui motor monocilindric acţionează următoarele forte şi cupluri : 


nă sint caracteristice forţele de excitație 


carcasei 
i. Forța de inerție ce ia naştere în piesele cu mișcare alternativă (pe 
direcţia axei cilindrului). 
Forţa de inerție а arborelui si a elementelor 
ce se rotesc odată cu acesta. 

3. Cuplul de inerție datorit accelerației unghiu 


D 
lare ce ia nastere prin miscarea bielei in jurul boltului 


4 pistonului. 
^ 4. Reactiunile faţă de cuplurile ce acţionează asupra 
G 
arborelui : 
N ел a) cuplul datorat presiunii gazelor ; 
IR EA s GN: 
-—i a b) cuplul datorat inerției pieselor cu mişcare al- 
i ternativă ; 
с) cuplul aplicat asupra arborelui datorat inertiei 
la rotaţie a bielei. 
Forţa de inerție datorită mişcării alternative acti- 
E 9 Gh i а š "— E X 8 
Fig. 2, Schema sis oneazá pe direcţia axei cilindrului şi pentru motoarele 


ui bielá-mani- 


velă, cu cilindrii in linie este o forță orientată vertical, 


Forţa de inerție a elementelor in mişcare de rotaţie poate fi redusă la 
zero prin echilibrarea arborelui cotit. Aceasta elimină orice excitație pi 
direcţie orizontală la motoarele cu cilindrii în linie [45]. 

Cuplul de inerție datorat bielei este numit cuplu rezidual. La motoa- 
rele eu cilindrii în linie, cuplul rezidual este de obicei neglijabil. Acţiunea 
cuplului rezidual asupra arborelui se manifestă sub forma unui cuplu motor 
fiind numit din această cauză cuplu de corecție. 

Forta de inerție datorată mişcării alternative, cuplul rezidual, cuplul 
rezistent, cuplul de inerție si cuplul de corecție sint funcții periodice care 


depind de poziția manivelei. 

Ciclul complet al unui motor în patru timpi este o funcţie periodică ce se 
repelă numai după două rotiri complete ale arborelui cotit. 5e obisnuieste 
a se lua o singură rotaţie a arborelui ca perioadă fundamentală și a se exprima 
termenii dezvoltării în serie Fourier ai tuturor fortelor și cuplurilor ca funcții 
lire a arborelui. Deoarece perioada 


periodice, depinzind de unghiul de re 
ciclului de lucru al gazelor din fiecare cilindru se desfăşoară în Limpul a două 
rotații ale arborelui cotit, rezultă că, în timpul unei rotații, are loc numai о 


jumătate de ciclu. 
Functiile forțelor de inerție exprimate in raport cu 0 sub forma unor 


serii sint : 


F i RO Y, Ag cos 1 0; (2.1) 
M, mn y ho*( DH) D Erann tg (2.9) 
H1. 
M, = mp RO?’ У В, sin n0; (2.3) 
Me m or iH) M Esun 0. (2.4) 
n= 2,4 


{ 


Astfel, un motor termic care functionează în regim stabilizat este echi 
librat din punct de vedere dinamic dacă reacliunile in reazemele sale sint 
constante în direcţie, mărime si sens. Un asemenea deziderat nu este îndeplinii 
deoarece, atit forţele produse de presiunea gazului, cit si fortele de inerție 
de rotaţie si translație sint variabile (direcție, sens, mărime). Pentru detalii 
se recomandă lucrările [26, 45]. 

Principial, se poate arăta că, pentru motoarele mo- 


uocilindrice, presiunea gazului aplică pistonului şi chiu- Ағ; 
lasei două forte F, egale si de, sens contar. Forţa F, ва 


aplicată pistonului se inlocuieste cu componentele N, 
ȘI S, dirijate, respectiv după normala la axa cilin- 
drului si după axa bielei. 

În punctul О se introduc două forte F, si Fy egale 
cu Fp dirijate după axa cilindrului si de sensuri opuse 
(fig. 2.2). 


Forţa F; este înlocuită prin componentele sale М, f 
după normala la axa cilindrului și S, după paralela c1 e 
la axa cilindrului. Funcţia Fj echilibrează forta F, (forte t g | "g 
egale de sens contrar preluate din chiulasă са element 


comun al punctelor de aplicaţie). Lia 
Componentele №, si №, formează un cuplu de forte 
cu momentul periodic variabil My, = N, OP care este 
- TE i | nea 
aplicat părți fixe, Acest moment basculează motorul cilindru. 


Fig. 2.3. Schema sis- Fig. 2.4. 

temului de forte ge temului 

nerate de miscarea acţionează in lagă 

de translație neuni- rele arborelui cotit 

formá a pistonului si, respectiv, in cu 
pla cinematică de le 
gătură bielă-mani- 

velă. 


axei de rolalie a arborelui cotit, producind reacțiuni variabile in 
Al doilea cuplu generat de componentele S, si S, de moment 


in jurul 
reazeme. 
Ms, = 5,01, este aplicat arborelui cotit si reprezintă o parte din momentul 
motor datorată presiunii gazelor. 

Forta de inerție a maselor cu mișcare de rotație F, se transmite părților 
fixe ale motorului prin intermediul legăturilor arborelui cotit (fig. 2.4). Dacă 
se înlocuieşte forța F, prin două componente, se videnţiază următoarele 
dezechilibre (perturbări legate de variaţia în timp): perturbarea motorului 
după axa cilindrului produsă de componenta F, —F, cos ф si perturbarea 
motorului după normala la axa cilindrului produsă de componenta Fr, 
= F, sin Ф. 

Influența fortei de inerție a maselor cu mişcare de translație F, (fig. 2.3) 
se studiază după procedeul aplicat în cazul forțelor produse de gaze. Apar 
astfel perturbații după cum urmează : 

pe direcția axei cilindrului datorită fortei F; =F, ce se transmite 


rea zemelor prin lagărele arborelui cotit ; 

bascularea motorului de către momentul My, = ХОР. Momentul 
Msı 5,01, aplicat arborelui cotit constituie partea din momentul motor 
datorită forței de inerție a maselor in mişcare de translație. 

Se poate arăta că momentul total de basculare My este egal cu mo- 
mentul motor M adică My = M, My = My, + Му; şi М = Mg + Ms 

Deşi cele două momente sînt egale 51 de sensuri contrare, ele nu se 
echilibrează deoarece sînt aplicate unor organe diferite ale motorului. 

‚а motoarele policilindrice араг perturbații suplimentare, deoarece 
forțele de inerție aferente mecanismelor motoare ale cilindrilor acţionează 
în plane diferite, contribuind la modificarea în timp a reactiunilor pe reazeme 
[45]. 


Prin metodele de 


echilibrare s-a reuşit ca numai o parte din parturbatii 
să fie eliminate, o altă parte ráminind ca factori excitatori. 

Momentul de basculare nu poate fi echilibrat, insá efectul sáu poate fi 
diminuat uneori prin reglarea uniformă a aprinderii care conduce la dimi- 
nuarea momentului motor rezultant. 


Armonicele neechilibrate reprezintă n forte paralele (egale cu numărul 
de cilindri), a căror fază se modifică (variază) si care acţionează in lungul axei 
cilindrilor. Armonicele momentului forţei rezultante în raport cu o linie de 
referintá se numesc „momente de balansare", deoarece forta rezultantă poate 
produce oscilaţii de tangaj (galopare) ale motorului faţă de suporlii pe care 
este montat. Cuplurile care acţionează asupra carcasei motorului în planuri 
verticale perpendiculare pe axa arborelui cotit produc vibrația de ruliu (legà- 
nare) a motorului. 

Pentru detalii asupra forțelor si cuplurilor perturbaloare neechilibrate 
care apar la motoarele policilindrice în linie şi în V, se recomandă lucrările 
[26, 45]. 

Ìn tabelul 2.1 se dau coeficienţii armonici ai cuplului de reacțiune fată 
de cel dat de presiunea gazelor, ce ia naștere in carcasa motorului si care 
este produs de către un cilindru al unui molor termic. Armonicele din Label 
sint date ca procente din valoarea medie a cuplului datorat presiunii gaze- 
lor dintr-un cilindru (motor în patru timpi). 

2.1.2. Surse de dezechilibrare la alte subansamble de maşini. La suban 
samblele cu organe în mişcare de rotaţie, sursele de dezechilibrare se pol 
datora următoarelor cauze : 

a) asimetria produsă de deplasarea miezului in piesele turnate, prezența 
suprafețelor brute la piesele forjate, configuraţia nesimetrică ; 

b) neomogenitatea materialului (sufluri sau incluziuni în barele rotoa 
relor motoarelor electrice, incluziuni de zgurá sau variaţii in structura cris- 
talináà produse de variaţii ale densității materialului in piese laminate sau 
forjate), cu implicaţii semnificative la turaţii ridicate de peste 10 000 rot/min ; 

c) deformatiile nesimetrice la turatia de functHonare (suflante cu palete 
demontabile, rotoare de ventilatoare) ; 

d) excentricitatea (piese neconcen- 
trice sau necirculare, găuri de centrare — €oefieientii armonici ai cuplului de re- 
necirculare ale pieselor ce compun ro- acțiune față de cel dat de presiunea 


Tabelul 2.1 


torul); gazelor 
TREIE PE ENEO EE و‎ НИН 
e) alinierea cu abateri mari a lagă- age aa 
relor ; Ordinul | armonicii Unghiul 
f) deplasările dintre diferite părți ale armonicii | in procente fatà de fază 
rotorului datorită deformatiilor plastice ; de сир media 
E) dezechilibrul produs de fenomene = eee ee 
hidraulice (cavita tie, turbulență excesivă); TA 216 231 
h) gradientii de temperaturá (pentru 1 239 199 
cazul funcţionării la temperaturi mari ne- 4 EU sg | at 
prevăzute sau nerespectarea condiţiilor de Эз], 108 үз: 
tropicalizare). go 85 149 
Problemele de echilibrare pot fi re- Ak A v 
zolvate într-o măsură importantă chiar 4. 39 108 
in etapa de proiectare, prin adoptarea 5 30 96 
unor soluţii tehnice judicioase din punct БИР 23 86 
de vedere tehnico-economic. Dacá un e- 9 19 2 
e, 16 | 66 
lement trebuie echilibrat, atunci se va 7 13 59 


proceda prin două căi, astfel: 


dacă corectia se efectuează printr-o îndepărtare de material, atunci 
va creste costul, uneori cu implicații nefavorabile asupra rezistenţei elementu 
lui ; 

coreetia se realizează prin adăugare de material, iar costul revine са 
factor important la care se adaugă și problema spațiului în care pot fi plasale 
masele suplimentare. 

Procesul de fabricaţie constituie una din sursele importante ale deze 

chilibrárii (de ordin tehnologic). Astfel se menţionează că 

porliunile neprelucrate ale pieselor turnate sau forjate, care nu pot 
fi executate concentric si simetric in raport cu аха de rotaţie cons! ie prin 
cipalele surse de dezechilibrare ; 


Lolerantele de fabricaţie şi procesele tehnologice саге permit orice 
excenlricitate sau lipsă de perpendicularitate în raport cu axa de rotatie 
constituie surse de dezechilibrare ; 

toleranțele necesare pentru asamblarea economică a diferitelor 
elemente ce compun subansamblele în mişcare de rotație si care permit de 
plasări radiale ale elementelor ce se asamblează introduc dezechilibrări. 


Unele instalaţii, cum ar fi ventilatoarele, se deformează nesimelrie in 
timpul funcţionării. Considerente economice si de proiectare împiedică insă 
adoptarea unor metode de eliminare a acestor deformalii care ar duce la о 
reducere corespunzătoare a efectului de dezechilibrare, caz în care se impune 
o atentă proiectare de izolare a vibraţiilor. 

Deformatiile nesimetrice produse in turbine sau în generatoare, dal 
rile variaţiei de temperatură sau sarcinii, produc efecte de dezechilibrare 
care pol fi reduse numai prin echilibrarea ansamblului în condiţiile specifice 


0 


de lucru. 

La roțile dinţate, toate defectele (excentricităţi, erori de divizare, erori 
în executarea profilului) dau naștere unei mişcări de rotaţie neuniformà 
care se traduce în perturbații [15 


Antrenarea prin curea poate să dea naștere la vibrații fortate, atit tor 
sionale, cît si rectilinii. Acestea au loc atunci cind se modifică raza efectivă 
a curelei, adică raza axei neutre a curelei trecute peste roata de curca. Vari 
alia razei eteclive a curelei conduce la variaţii ale tensiunii, cît si ale vitezei 
ăr si a vitezei unghiulare 


curelei, ceea ce implică o variaţie a sarcinii in lag 
a roții de curea. 
Baza efectivă a roții de curea se modifică datorită următoarelor cauze : 
defectelor de execuție alc roții privind excentricitatea obadei sau a 
canalului roții ; 
defecte de formă şi/sau de structură ale curelei privind variaţii ale 
profilului acestuia sau neomogenitatea materialului din care este executată. 
Pentru lagăre, sursele de perturbare depind de construcția, abaterile 
dimensionale si natura suprafeţelor în mişcare. Astfel, Ја rulmenţi, imprecizia 
dimensională a elementelor componente ale rulmentilor cu bile sau role și/sau 
neregularităţile suprafeţelor de rulare (sau ale carcasei rulmentului) conduce 
la apariţia zgomotului si vibratiilor. Pe baza frecvenţei vibratiilor produse, 
se poate uneori identifica elementul component al rulmentului datorită căruia 
apar vibrații. In cazul rulmentilor obisnuiti (cu un singur rind) si dacá carcasa 
coliviei este de ordinul 


interioară este rotitoare, iar cea exterioară fixă, turatia 
n, = 0,4 n, iar cea a corpurilor de rostogolire (role, bile) este n, DA. d; 


t 13 


unde n, este turatia inelului interior, 


Cele mai bune rezultate se obţin eu гимер care au un joc radial redus, 
cu două rinduri de elemente de rulare, fiecare rind cu un număr mare de 
elemente. 

Pigiditalea si capacitatea de amortizare a rulmenlilor cu role crește atunci 
cind seade jocul radial. Aceasta are loc atunci cînd jocul radial devine negativ, 
adică atunci cînd rulmentul are o preîncăreare, în acest caz vibrația scade. 

De obicei, se acordă o atenţie sporită la preincárcarea rulmentului, deoa 
rece aceasta este însoţită de o creştere a cantităţii de căldură şi de o scădere 
corespunzătoare a durabilitátii rulmentului. 

Lagărele de alunecare au o capacitate de amortizare mai mare decit 
rulmentii si deci ar. fi superioare din punct de vedere al comportării la vibrații. 
Utilizarea lor este limitată de intervalul scăzut de turaţii 200...600 rot/min 
si de gabaritul mai mare decit al rulmentilor. 

Lagárele de alunecare obisnuite, cu material antifrictiune si lubrificatie 
cu ulei, functionează in general suficient de liniștit si fără vibrații. Pentru о 
functionare liniştită si sarcini mici, pot fi utilizate lagăre cu bucse executate 
din teflon, nylon sau alte materiale plastice similare. 

De asemenea, lagărele cu metal antifrictiune trebuie să aibă Loleranle 
strinse de prelucrare si o finisare foarte bună a suprafeței. 

Un alt factor important la generarea perturbaliilor este alunecarea în 
mecanismele de translație. Acesta conduce la pierderea uniformitátii mişcării 
si la apariţia fenomenului de stick-slip. Pe de altă parte, alunecarea intermitenta 
(stick-slip) depinde de interacţiunea următorilor factori : 

masa corpului ce se deplasează prin alunecare ; 
rigiditatea sistemului de avans ; 

amortizarea ce există în sistemul de avans; 
viteza de deplasare a corpului ce alunecă ; 

— rugozitatea suprafeţelor de alunecare ; 

lubrifiantul utilizat. 

Fenomenul apare numai la viteze foarte mici ale piesei de masă mare 
şi pe o distanţă mică faţă de poziţia de repaus. Rezultate foarte bune se obțin 
prin utilizarea, la suprafețe de contact, a unei fonte turnate şi a unui material 
plastic adecvat, 


23. Perturbare transmisă în structura mașinii 
datorită utilizării vibroexcitatoarelor 


Funcție de misiunea pe care trebuie să o realizeze o maşină cu acţiune 
vibrantă într-un flux tehnologic, se utilizează mai multe tipuri de vibro- 
excitatoare caracterizate prin mărimea și natura forței maxime perturbatoare, 
puterea, modul de acţionare si caracterul vibratiilor generate (armonice sau 
anarmonice) Asttel, la mașinile cu acţiune vibrantă, se utilizează vibro- 
exeitatoare inerţiale acţionate cu motoare termice, electrice sau hidrostatice, 
capabile să dezvolte forte perturbatoare armonice sau biarmonice. După 
destinaţie, vibratoarele pot fi cu forță unidireetionalá orientată după o direc- 
tie constantă de acțiune sau cu forţă rotitoare a cărei direcţie variază continuu. 

O altă categorie de vibroexcitatoare o constituie cele electromagnetice 
şi electrodinamice utilizate pentru forte unidireetionale cvasiarmonice si la 
puteri mici sub 1 kW. Pentru detalii se recomandă lucrările |4, 28, 61, 66, 00]. 


3, Influenţa vibrafillor asupra omului 


Prezenta omului la comanda sau manipularea maşinilor și utilajelor 
constituie unul din factorii determinanli asupra productivității în procesul 
muncii. Se subliniază cá, atit la utilajele autopropulsate, cit si la cele statio- 
nare, vibraţiile transmise postului de lucru al mecanicului sint percepute de 
organism si, în mod deosebit, de acele părți ale corpului ce se află în contact 
nemijlocit cu elementele utilajului care sint in miscare vibratorie. 

Vibraţiile mecanice produse de utilaje se transmit organismului omenesc 
astfel: 


a) asupra întregului corp prin suprafala comună de conlact în relalia 
om-masiná. Acest mod de transmitere a vibratiilor se realizează atunci cind 
omul se află în picioare sau atunci сіла şade (ortostatism). 

Cele două situaţii de transmitere a vibratiilor la om sint intilnite la ur 
mătoarele maşini si utilaje : tractoare, excavatoare, încărcătoare, buldozere, 
autogredere, autoscrepere, compactoare vibratoare, autovehicule, maşini 
miniere, maşini agricole, instalaţii petroliere si petrochimice ete. ; 


һ) asupra unor părţi ale corpului, de exemplu numai asupra miinilor 
care execută operaţii tehnologice în procesul muncii. Printre utilajele care 
expun mîinile unui regim de vibrații, se citează: plăci vibratoare pentru 
beton si pămînt, rigle vibrante, rulouri vibratoare conduse cu рго{ар, vibra 
toare de interior, ciocane pneumatice, ciocane rolopercutante, maiuri meca- 
nice pentru baterea pămîntului. 


3.1. Efecte fiziologice 51 patologice 
ale vibraţiilor asupra omului 


Vibraţiile mecanice care se transmit asupra omului au o acţiune nocivă 
complexă, afectind sănătatea omului prin efectele fizio-patologice, precum 
si stinjenirea (ingreunarea) desfăşurării procesului muncii ріпа la pierderea 
capacităţii de muncă. Cele mai importante efecte produse de acțiunea vibra- 
(iilor sint de natură fiziologică, mecanică si termică, preponderente fiind ul- 
timele două. 

Ca urmare a expunerii la vibrații, fie a intregului organism, fie numai a 
anumitor părți ale acestuia, apar turburári de natură funcțională și organică 
cum ar fi: 

stimularea sistemului nervos si a activităţii hormonale, provocind 
modificarea unor procese metabolice ; 
— apariția unor turburări ale sensibilităţii tactile, dureroase si termice ; 


apariţia unor stări de oboseală si somnolentià, manifestate prin di 
minuarea atenţiei şi acuităţii vizuale, ceea ce conduce la reducerea capacității 
de muncă ; 

apariţia unor stări emotionale, de frică si anxietate ; 

apariţia de dureri toracice, epigastrice, de obicei însoţite de greață, 
inapetentá, vărsături, cefalee, creşterea pulsului si a tensiunii arteriale, modi 
licàri ale funcţiei aparatului respirator; 

apariţia unor lurburări vasculare însoţite de răcirea excesivă a extre- 
mitálilor membrelor care intră in contact cu părţile vibratoare ale utilajului. 
În acest sens, se dă exemplu apariția efectului de „albire a degetelor“, care 
duce la lipsa de sensibilitate pînă la aspectul de „deget mort"; 

provocarea de leziuni osteoarlieulare si ale tendoanelor musculare. 

3.1.1. Influența de natură mecanică a vibratiilor asupra organismului. 
După modul de aplicare si in lunclie de mărimea parametrilor cinematici ai 
vibratiilor (deplasare, viteză, acceleraţie), au lost constatate turburári neuro 
musculare si senzoriale cum ar fi : 

turburări ale acuitátii vizuale legale de citirea indicatiilor aparatelor 
montate la pupitrul de comandă al maşinilor sau inexactitàti ale efectuării 
operaţiilor în procesele tehnologice (pozarea unor elemente la locul de montaj, 
realizarea unei lucrări de precizie la cote determinate care necesită un anumit 
efort de concentrare elc.); 

turburări functionale la membrele superioare si inferioare Гага a [i 
periculoase din punct de vedere al sănătății. dar care conduc la pierderea 
capacităţii pentru executarea de comenzi line si de precizie. 

Acest aspect a fost evidenţiat, atit la utilajele pentru executarea lucrá 
rilor de terasamente (excavatoare, buldozere, autogredere, compactoare 
vibratoare), cit si la macaralele folosite la lucrările de ridicare-montare. 

lurburárile citale pot fi diminuate prin modificarea parametrilor vi- 
bratiilor (frecvenţă, amplitudine ete.) si a timpului de expunere. În caz con 
trar, se ajunge la scăderea nivelului gamei parametrilor tehnologici. 

Din multitudinea vătămărilor mecanice provocate de vibrații. care sint 
periculoase sau produc lurburări specifice domeniului, pot fi citate urmă 
toarele : 

a) fracturile oaselor ca urmare a vibraţiilor care au atit amplitudine mare 
a deplasării eit si acceleratii mari. Astfel de vătămări se întîlnesc mai mult 
la mecanicii conducători ai mijloacelor de transport in condiţiile deplasării 
pe drumuri neamenajate si cu viteză relativ mare: 

b) leziunea peretelui interior al intestinelor se intilneste mai frecvent 
la utilajele cu acțiune vibrantá fără protecție specială pentru postul de lucru 
al mecanicului, unde accelerația vibratiei depășește valoarea de 6 g pentru 
frecvente mai mari de 25 Hz; 

c) leziunile creierului, plăminilor sau de natură cardiacă, provocate in 
special de acele vibrații care au frecvență mai mare de 30 Hz si viteză ridicată 
a vibratiei. 

Acest tip de leziuni este posibil să apară mai cu seamă la mașinile cu ac- 
liune vibrantá, precum si la mașinile care produc şocuri ; 

d) ruperile ţesuturilor moi, întinderea tendoanelor, dislocarea articula- 
Шог sint prezente, mai cu seamă, la maşinile care au maneta sau volanul de 
conducere neprotejale contra vibraţiilor, la unelte mecanice care folosesc 
vibraţiile sau vibropercutiile. De obicei, în acest grup de leziuni si turburări 
mecanice, cel mai frecvent este evidenţiat sindromul „deget alb", care poate 
să apară la mecanicii de conducere a plăcilor vibrante, rigle vibrante, rulouri 
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vibratoare dirijate cu protap. ciocane rotopercutante acționate electropneu 
matie, ciocane aclionate pneumatice, maiuri mecanice pentru compactat 
iimint. 

3.1.2. Influenţa de natură fiziologică a vibratiilor asupra organismului. 
rin actiunea mecanică a vibratiilor asupra organismului, sint stimulati re 
ceptorii senzoriali localizali în piele sau in alte părți ale corpului omenesc. 
De asemenea pol fi excitate direct anumite părți ale sistemului nervos. Astfel 
rin stimularea sistemului nervos si a activității hormonale, se modifică (per- 
urbă) procesele de metabolism privind asimilarea hranei, activitatea museu 
ară (in procesul muncii fizice) si activitatea organelor de reproducere. In acest 
context, trebuie subliniat faptul cá, pentru anumite regimuri de vibrații, 
ei, ale activității inimii si perturbări ale circulației 


apar modificări ale respirati 
erilerice. 


3.1.5. Răspunsuri subiective la solicitări prin vibrații, Pentru omul 
care lucrează sub influența transmiterii vibratillor asupra propriului orga 
nism, răspunsurile subiective sint: perceperea, senzaţia de incomoditate, 
teama si durerea. Aceste răspunsuri subiective la solicitarea prin vibrații 
sint influentate simultan de următorii factori : 
parametrii vibratiilor : deplasare, viteză si, in special, frecvenţă, 
acceleratie ; 

modul cum se lransmii vibraţiile asupra corpului: 
pozilia corpului în timpul lucrului (expunerii la vibrații); 
durata expunerii la vibrații. 

În vederea aprecierii răspunsurilor subiective la re 
mise corpului omenesc, au fost adoptate trei criterii: 

a) pragul de percepere ; 

b) pragul senzaţiei de neplăcere ; 

c) limita de toleranță (pragul de suportabilitate). 


Simul de vibratii trans 


llustrarea modului de apreciere a răspunsurilor subiective pentru оа 
menii supuși acțiunii vibraţiilor este prezentată in figura 3.1, unde se prezintă 
variația mediei accelerației maxime funcție de frecvenţă, fiind delimitate 
(rei zone distincte. Aceste zone precizează senzaţia omului la regimul de vi 
bratii, în care vibrația este „percepută“, „neplăcută“ si ,intolerabilà". Curbele 
din figura 3.1 au fost trasate pe baza rezulta- 
telor experimentale, ca urmare a expunerilor la 
vibrații Limp de 5—20 minute [45]. Se subliniază 
că o expunere de lungă durată la un regim de 
vibrații peste limita de „percepere“ devine iri 
tantă si obositoare. De asemenea, se preci 
zează că, în cazul expunerilor de scurtă durată 
(sub 5 minute) în domeniul frecvenței cuprins 
între 1 și 5 Hz, oamenii au lost supuși unui 
regim de vibrații, discret variabil, pînă la limita 
de suportabilitate apreciată în mod individual. 
La sfirsitul încercării persoanele au fost intre- 
bate asupra reacţiilor si senzatiilor din timpul 
încercării, precum și motivul pentru care au 
„3.1. Curbele de apreciere cerut ca încercarea să fie întreruptă. İn figura 
баш Т me OMU- $1 suprafeţele haşurate au lăţimea egală cu 
abaterea medie pătratică determinată de fiecare 
огир de încercări si așezată in ambele părți 
ale valorii medii. 


— curba de percepere; 
II — curba de nepl 
ПІ — curba de netolera 


2.1.4. Evaluarea efectului acţiunii vibratiilor asupra organismului. 
Pentru evaluarea eit mai exaclă a relației om-mașină, a obiectivizàril si cuan 
Lilicănii stării de expunere la vibrații, se fae explorări privind starea de sănă 
iate a unor organe sau părți ale corpului omenesc. Astfel, pentru oamenii 
expusi unui anumit regim de vibrații, se fae examinări profilactice si evaluări 


(semnalări) ale modificărilor fiziologice ce pol conduce la apariţia „bolii de 


vibrații“. 

Printre probele de investigare funcţională se menționează : 

1. Determinarea sensibilităţii la vibrații, care se realizează prin pûs 
{гагеа constantă а unui set de parametri şi varierea unui singur parametru. 
\stfel, la muncitorii expuşi regimului de vibrații (produse de ciocane perfora 
Loare, compactoare vibratoare, excavatoare. încărcătoare), se constată о 
crestere a pragului de sensibilitate, păstrind constantă frecvenţa si mărind 
numai amplitudinea sau la amplitudine constantă s-a modificat numai free 
venta. 

2. Determinarea temperaturii cutanate la nivelul degetelor cu ajutorul 
unor Lermocuple sensibile care dau informații simultane. În acest caz s-a 
constatat că temperatura scade cu peste 1°C fată de situația de neexpunere 
la vibrații. 

3. Examinarea capilaroscopică, care evidențiază la nivelul unghiei pre 
zenta concomitentă de capilare normale si capilare spastice. 

I. Explorarea excitabilitátii ne 


uromuseulare. Tabelul 3.1 
Probele de investigare functi- Coeficientul de solicitare К 

onalà citate n-au fost suliciente pen- funcție de criteriul de sensibilitate 
tru o evaluare cit mai completă ет 
privind reacţiile subiective si efectele 47 8 Aprinecierea 
fizio-patologice ale omului supus 535 Sensibilitatea asupra 
acțiunii vibratiilor. De aceea, în urma 5 5 lucrului 
unor cercetări experimentale de mare 

0,1 Nerespectabil Neslinjenit 


complexitate, Dieckmann a stabilit 2 ea d 
unele criterii privind modul în саге — 0,1—0,3] Putin perceptibil! Nestinjenil 


organismul uman sesizează vibraţiile,  _______|_ Pe suportabil | — — 


modificările fiziologice si vegetative, 0,3—1 | Perceplibil —dupà| Putin stinjenil 
citeva ore, putin| 
T е " neplăcut, supor- 
pacitalea de muncă. tabil 
Determinările experimentale au METUS FS е 


senzațiile subiective, precum si са | 


tost efectuate în cazul aetinnii vihr: 1 3 | Bine perceptibil, | Stinjenit, dar 
osl efectuate în cazul acțiunii vibra după citeva orel încă posibil 
ог armonice, atit pe direcţia ver devine neplăcut, 

ticală, cit si pe direcția orizontală, incă suportabil 

ţinîndu-se seama de amplitudine si 1— 10 | Neplăcut, după о] Puternie stin 
IrecvenLá, deoarece, là о aceeași oră devine insu-|  jenit, dar 
frecvenţă — perturbatoare, diferite — (| portabil  _ _încă posibil 


părți ale corpului omenese legate 10 30 | Foarte neplăcut, | Foarte putin 
intre ele elastic au amplitudine după 1/6 оге, ne-| posibil 
diferită. Astfel s-a definit un coeti- cesila Iutrerupe- 
E ns F m TES rea activității 
cient de solicitare la vibrații K’ ce ——— = 

line seama de influenţa simultană а 
frecvenţei si amplitudinii, după cum 


| Neplăcut în cel mai| Imposibil 
| înalt grad, iar 
| după 1 minut 


urmează : trebuie întreruptă 
K’ = quf, pentru valori ale frec — activitatea — ——— 
venlei sub 5 Пл; Peste 100| Insuportabil Imposibil 
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ÎN ov^, pentru valori ale frecvenței cuprinse în intervalul (5—40) Hz ; 

K' 200.4, pentru valori ale Irecventet cuprinse în intervalul (10 100)[17 

In figura 3.2 sinl ilustrate curbele de variaţie ale parametrilor einematici 
(amplitudine, viteză, acceleraţie) ai vibraţiilor functie de frecvenţa si de 
coeficientul de solicitare А”, Figura 3.2, a se referă la vibrații verticale, iar 
figura 3.2, b la vibrații orizontale. Valorile coeficientului de solicitare K 
sint prezentate in tabelul 3.1, funcție de criteriul de sensibilitate. 

in tabelul 3.2 sint prezentate valorile coeficientului K după VDI 
Richtlinien 2057, in functie de care se stabilesc treptele de percepere а vibra- 
ог de către om. Coeficientul А poate fi scos din graficele date în figurile 3.3 


3.4 si 3.5. 


Pentru fiecare figură sint prezentate cite două ordonate ale parametrului 


vibratilor (deplasare, viteză, acceleraţie), din care una reprezintă valoarea 
eficace (rms), iar cealaltă amplitudinea mărimii (parametrului). 


MM‏ س 


Coeficientul K’ se determină si prin calcul cu ajutorul relațiilor : 


f. 
"m a - 3 
[&' ce pp ج‎ К' =p; 
[1 + (Hoy P [1 + GR 
ai ^ ҮГ 
К M. Mc gig ne iei 
(1 c-r yp 
in care a,, este acceleraţia eficace, m/s? ; Veg viteza eficace, mm/s : ve de 


plasarea eficace, mm ; f — frecventa vibratiei, Hz, iar constantele au valorile : 


x = 18 s?/m ; B = 0,112 s*/mm; y = 0,71 s*/[mm ; fy = 10 Hz. 


Dacă în aceste relații se introduc amplitudinile parametrilor cinematici 
vibratiilor ay, vg. zy, atunci constantele au valorile : 


al vil p Vyr Ti 


т 12,5 s?/m ; B, = 0,080 s?/mm ; yy = 0,50 s*[mm. 


Deoarece rezultatele experimenlürilor sint incerte pentru probele efec 
tuate în intervalul de frecvente (5—20) ITz, diagramele se prezintă sub forma 
unor curbe cu linie întreruptă in această zonă. 

Pe baza rezultatelor cercetărilor efectuate de 10 cercetători, Soliman 1. d 
in luerarea [88] stabilește curbele de variaţie ale deplasării, vitezei, accelera 
tici si accelerației de ordinul doi, funcţie de frecvență in vederea aprecierii 
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pragului (limitei) nocivitátii și pragului (limitei) de percepere. 
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Fig. 36. Curbele de v tie à Fig. 3.7. Curbele de variaţie a vi 
deplasării funcţie de frecvenţă. tezei functie de frecvenţă. 


muncă, s-a impus stabilirea unor niveluri limită, sub valorile cărora organismul 
uman Să nu fie supus noxei vibratiilor. 


bazată pe determinări experimentale, observaţii ale procesului muncii în 
condiţii de vibrații, precum și experienţa corespunzătoare domeniului explorat. 
In acest context, se subliniază că limitele admisibile ale vibratiilor transmise 
organismului uman sint stabilite în funcţie de următorii factori: 


criterii si anume : 


admisibile 
organismului uman (în special pentru utilajele cu acţiune vibrantă al căror 
principiu de funcţionare conduce la utilizarea vibratiilor în procese tehnologice); 
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3.2. Norme privind efectul vibraţiilor asupra omului 
Avînd in vedere efectul vibratiilor asupra omului si a capacităţii de 


Stabilirea valorilor limită pentru vibrații constituie o operaţie complexă, 


parametrii cinematiei ai vibraţiilor (acceleraţie, viteză, deplasare) ; 
frecventa vibratiei ; 
durata de expunere la vibratii în timpul lucrului ; 
direcția de acţionare a vibraţiei față de corp; 
criteriul de nocivitate (răspunsul subiectiv al omului) ; 
— prag de percepere, prag de oboseală, limita de tolerare (securitate). 
Limitarea nivelului de vibrații transmise omului se bazează pe mai multe 


— criteriul medical (igienă si protecţie sanitară) pentru fixarea limitelor 


in raport cu efectele nocive pe care le provoacă vibraţiile asupra 
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— criteriul profesional care ia în considerare condiţiile necesare in vede 
rea efectuării unei anumite activități, fără concentrare suplimentară a aten 


tiei. Acest criteriu se impune, in special, la acele lucrări unde se cere o atenție 
neperturbatà, în scopul asigurării unei precizi ridicate, atit pentru tehnologie, 
cit si pentru manipularea utilajului. Ca exemplu, pot fi date lucrările de 
ridicare-montare cu macaraua, deplasarea cu mijloace de transport tehnologic, 
execuția operaţiilor tehnologice cu maşini specifice în agricultură, construcţii, 
minerit etc. ; 

criteriul tehnico-economie care {ine seama atit de realizarea mijloa 
celor de combatere a vibratiilor, cit si de efectul economic ce se reflectă ca 
urmare a costurilor de producție si a productivităţii muncii. 

În prezent, există recomandări și norme care precizează limita admisibilă 
prin pragul de nocivitate (toleranță, expunere). Astfel, în tara noastră, con- 
form NRPM în vigoare, limitele admisibile pentru mărimile caracteristice ale 
vibratiilor (accelerație, viteză, deplasare) în funclie de lreeventá sint redate 
în figura 3.10. 

Pe diagramele din figura 3.10. curbele 7, IHI si V reprezintă limita admi 
sibilă pentru care durata de expunere la vibrații este de scurtă durată (repre- 
zintă cea 10--15%, din programul normal de lueru zilnic), iar curbele TI, 
IV si VI reprezintă limita ad misibilă (pragul admisibil) în cazul în care durata 
de expunere la vibrații este continuă, ріпа la întregul program de lucru 
zilnic. 

Aprecierea caracterului de limitare a vibraţiilor după aceste diagrame 
nu este completă, deoarece nu se tine seama de modul de transmitere a vibra- 
ог de la utilaj la corpul omenesc, de poziția corpului faţă de sursa vibrantă 


si nici de tipul de expunere prin precizarea intervalelor de durata. 


001E4 
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Fig. 3.10. Curbele vibratiilor admisibile pentru om, funcţie de [rec 
venta (după Normele republicane de protecţia muncii, ediţia 1979). 
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De aceea, pentru a se realiza o apreciere cit mai completă, în recoman- 
dările ISO-2631/1974 se tine seama simultan de factorii amintiţi. Astfel, 
sinteza influenţei acestor factori a condus la elaborarea curbelor limită admi- 
sibile pentru expunerea corpului omenesc la acţiunea vibraliilor. Hecoman- 
dările internaţionale 150-2631/1974 se referă la acțiunea vibratiilor cu frec- 
venia cuprinsă între 1 Hz si 80 Hz care acționează pe o durată variind între 
| minut si 12 ore pentru cele trei poziţii tipice in care se poate afla corpul 
omenesc în raport cu direcţia de transmitere a vibratiilor. Direcţiile de trans- 
mitere a vibratiilor sint definite cu ajutorul axelor anatomice ca in figu- 
га 3.11. 

Curbele limită de expunere la vibralii, pe baza cărora se stabilesc crite- 
riile de apreciere la expunere, sînt exprimate în funcţie de frecvenţa vibratiilor, 
amplitudinea acceleratiilor, timpul de expunere si direcţia de transmitere a 
vibratiilor. Aşa cum sint prevăzute în recomandările 150-2631/1974, limitele 
de expunere la vibrații sint : 

а) limita de confort redus corespunzătoare situației de menținere а con 
fortului. Mentinerea parametrilor vibratiilor (acceleraţie, frecvenţă), pentru o 
perioadă de timp determinată, sub valorile limită admisibile conduce la res- 
pectarea criteriului de confort ; 

b) limita de capacitate redusă prin oboseală corespunde situației de men» 
tinere a randamentului muncii. Realizarea unui anumit nivel de vibrații sub 
valorile limită admisibile conduce la respectarea criteriului de conservare а 
capacității de muncă ; 

с) limita de expunere corespunzătoare criteriului de conservare a sănă- 
tátii. 

Limitele stabilite se bazează pe experimente practice şi de laborator pri 
vind comportarea organismului uman la vibrații, iar aceste limite privesc 
numai persoanele cu sănătate normală, considerate apte să suporte solicitarea 


i v 


Piz. 3.11. Poziția corpului 

omenesc în raport cu direcţia 

de transmitere a vibraţiilor: 

а — poziţie ortostaticá ; b — 

pozitie in picioare : c — pozi- 
tie culcat. 
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Fig. 3.12, а 


unei zue de lucru, Aceste limite admisibile se compară numai cu valorile vibra 
tiilor care au fost măsurate Та locul de transmitere a acestora în corpul ome- 
nesc. De exemplu, dacă omul este în picioare sau așezat, fără amortizare între 
corp si structura suport, atunci traductorul de vibrații trebuie fixat în punctul 
de transmitere a vibratiilor spre corp, pe structura rigidă. Dacă între corp si 
structura vibratorie se află un element elastic (scaun cu pernă pentru situația 
aşezat, strat fonoizolant si antivibratil la podea pentru situaţia „їп picioare `), 
atunci se introduce un element rigid între corp si elementul elastic, astfel 
încit să fie asigurată transmiterea corespunzătoare a vibraliilor. 

in practică, evaluarea efectelor vibraţiilor transmise mecanicului de 
mașini şi utilaje poate fi făcută astfel: 

a) limita de menţinere a sănătății și securităţii (limita de expunere); 

b) limita de menţinere a nivelului productivităţii muncii (limita de capa- 
citate redusă prin oboseală) ; 

c) limita de menţinere a confortului (limita de contort redus). 

Pentru vibraţiile transmise longitudinal corpului omenesc (direcţia axei 
anatomice 2), limita de capacitate redusă prin oboseală funcţie de frecvență 
şi timpul de expunere este prezentată în figura 3.12, а. 

Pentru vibraţiile transmise transversal corpului omenesc (direcţiile ana- 
tomice x, y), limita de capacitate redusă prin oboseală funcție de frecvență 
şi timpul de expunere este reprezentată în figura 3.12, 0. 

Limita de expunere (pragul nocivitátii), care semnifică pericolul pentru 
sănătate, se obține prin multiplicarea cu 2 a valorilor accelerației (rms) din 
3.12. Această Jmilá corespunde unei creşteri 


P 


graficele prezentate in figura 
cu 6 dB a valorilor accelerației (rms). 
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Fig. 3.12. Curbele de variaţie a accelerației vibratiilor transmise 
corpului omenesc funcţie de frecvenţa vibra(iilor si timpul de 
expunere la limita de capacitate redusă prin oboseală : 
а — vibrații transmise după аха anatomicá z; b — vibrații transmise 
după axele anatomice x şi y. 
Limita de confort redus (pragul de percepere) se obține prin împărţire a 

cu 3,15 a valorilor accelerației (rms) din graficele prezentate in figura 3.12. 
Această limită corespunde unei diminuüri cu 6 dB a valorilor accelerației 
(rms). 
În acest context, pentru exemplificare, se prezintă în figurile 3.13 cele 
trei curbe limită pentru expuneri la vibrații timp de o oră. 
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Fig. 3.13. Curbele de variație a accelerației vibratiilor transmise corpu- 
lui omenesc funcţie de frecventă în timp de o oră: 
û — vibrații transmise după axa anatomică z; b — vibrații transmise 
după axele anatomice x si y; I — limita de confort redus (pragul de 
percepere); ЈГ — limita de capacitate redusă prin oboseală (pragul de 
oboseală) ; IHI — limita de expunere (pragul nocivitátii). 


Se menţionează că pe graficele din figura 3.12 a fost individualizatá numai 
limita de capacitate redusă prin oboseală, fiind mai frecvent impusă, deoarece 
stabileşte valorile accelerației, frecvenței şi timpului peste care orice expunere 
la vibrații implică un rise notabil asupra diminuării productivității muncii la 
unele categorii de profesii și mai ales acolo unde oboseala provoacă scăderea 
performanţelor legate de tehnica execuţiei lucrărilor. Limita cea mai scazută 
corespunde gamei de frecvență cuprinsă între 4 și 8 Hz pentru vibraţiile trans- 
mise longitudinal (după аха anatomică 2) şi sub 2 Hz pentru vibraţiile trans- 
mise transversal (după axele anatomice т, y). 

În situația unui regim de vibrații dăunător asupra căruia nu se mai poate 
efectua nici o modificare, se recurge la limitarea timpului de expunere în lucru 
a personalului uman. Astfel, pentru evaluarea timpului de expunere, se utili- 
zeazá diagramele din figurile 3.14 și 3.15, prevăzute in recomandările 
IS0-2631/1974, сате sînt acoperitoare pentru gama de frecvențe de la, 1 Нл 
la 63 Hz si timpul de lucru de la 1 min la 16 ore. in aceste diagrame, sint re- 
prezentate familiile de curbe privind variaţia accelerației (rms) functie de 
timpul de expunere la vibrații pentru diferite frecvente ale vibratiilor. 

La o mare categorie de utilaje de construcţii, vibraţiile se transmit, in 
mod predominant, miinilor, bratelor, picioarelor. 

Nocivitatea expunerii corpului omenesc ca urmare a vibratiilor l1ansmise 


prin mînă se poate aprecia prin utilizarea recomandării ISO /TC-108/1975. 
Ín această recomandare se prezintă metodologia pentru măsurarea și indicarea 
expunerii la vibraţiile transmise prin тіпа pentru benzi de o octavă si benzi 
de 1/3 octavă, avînd frecvențele centrale ale benzilor cuprinse în intervalul 
8 Hz şi 1000 Hz, 
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Fig. 3.15. Curbele de variație a accelerației v ibratiiloi 
transmise corpului omenesc dupà axcle anatomice 


Y si 


xpunere Şi frecvenţa vibt 


tiilor, la Irmita de capacitate redusă prin oboseală (pra- 
gul de obosealá). 


Stabilirea limitelor de expunere la vibrații transmise 


(fig. 3.16) este determinată de acceler 


după trei directii 


аһа (rms) şi viteza (rms) ale vibratie!, 


care depind de frecvenţă, timpul de expunere, intermitenta expunerii la vibra- 
(11 si direcţia de transmitere a vibratiei asupra miinii. 
Efectul transmiterii vibratiilor prin mină este influentat de următori 


factori : 
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3.16. Sistemul de referinţă al ахе- 
lor anatomice pentru mînă. 
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Fig. 3.18. Curbele vibratiilor limită transrise corpului ome- 
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— durata de expunere din zona de lucru la o anumită amplitudine : 
— poziţia mîinii, braţului și corpului în timpul expunerii la vibrații 
(unghiurile încheieturii miinii, cotului si articulaţiilor umárului). 

Direcţiile vibraţiilor care se transmit miinii sint individualizate printr-un 
sistem de axe triortogonale reprezentat in figura 3.16, avind originea în capătul 
celui de-al treilea os metacarpian de-a lungul căruia se suprapune şi аха т. 

La o expunere zilnică de la 2 ore la 8 ore, limitele maxime admise sint 
redate in figura 3.17, în cazul vibratiilor măsurate pentru benzi de o octavă, 
si în figura 3.18, pentru benzi de 1/3 octavă. 


3.3. Norme pentru vibraţiile transmise omului 
în cazul utilajelor de construcţii 


Avind în vedere că în cazul utilajelor de construcţii efectele fizio-pato- 
logice si subiective provocate omului, prin acțiunea directă a vibratiilor trans- 
mise, nu au în toate cazurile o influenţă determinantă asupra procesului 
muncii si stării de sănătate, au fost adoptate ca norme provizorii (sub forma 
unor recomandări pentru a fi standardizate), pentru vibraţiile transmise 
omului, curbele ce reprezintă „limita de expunere“ (pragul nocivitütii sau 
limita de pericol pentru sănătate). 

în această situaţie, valorile aceeleraliilor (rms) vibraţiilor măsurate efec- 
tiv şi care se transmit omului se compară cu valorile admisibile ale curbelor 
la limita de expunere, în raport cu frecvenţa şi timpul de expunere la vibrații. 
Pentru aceasta, în figura 3.19 si tabelul 3.3, se prezintă valorile maxime admi- 
sibile pentru vibraţiile transmise omului pe direcţiile x si y prin suprafaţa de 
sprijin (pentru poziţia sezind si în picioare), potrivit prevederilor STAS 
12049-82. 
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Fig. 3.19. Curbele valorilor admisibile (la limita de expunere) pen- 
tru vibraţiile transmise corpului omenesc (prin podea si scaun) 
după axele anatomice х $i 


Tabelul 8.5 


Valori admisibile ale limitei de expunere, cu actiune locală, transmise prin mină 


Acceleraţia (rms) [ni/s?] 


Frecventa (1/3 octavă) 


20 
25 
31,9 
40 
50 
[Г] 
80 
100 
125 
160 
200 
250 
315 
400 
500 
620 
800 
1 000 
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loarele rezultate : 


а 


а 


Fig. 3.22. Poziţia 
omenesc în cazul 
terii vibratiilor pr 

Si scaun. 


46 


——[O—(———— 


a (rms) 


y(rms) 


zí(rms) 
Cu ajutorul figurilor 3.20 si 3.21, se constată că valorile determinate 
experimental ale acceleraţiilor (rms) după cele trei direcţii, la frecvența de 


[112] — 


Timpul de expunere 


30 min | |n | 4h 8h 
4,0 1,6 0,80 
4,0 1,6 0,80 
4,0 1,6 0,80 
4,0 1,5 0,80 
5,0 | 2,0 1,0 
6,50 2,5 1,3 
8,0 3,15 1,6 
10,0 4,0 2,0 
12,5 7.5 | 5,0 2,5 
16,0 9,5 6,3 3,2 
20,0 11,8 8,0 1,0 
25,0 15,0 10,0 2.0 
31,5 19.0 12,5 6,3 
40,0 25,0 16,0 8,0 
50.0 30,0 20,0 10,0 
60,0 15.5 35,0 12,5 
80,0 50,0 31,5 16,0 
100,0 60,0 40,0 20,0 
125,0 . 75,0 50,0 25,0 
160,0 95,0 63,0 31,5 
200,0 118,0 80,0 40,0 
250,0 150,0 100,0 50,0 


0 


2.9.1. Mod de utilizare a normelor pentru aprecierea nivelului vibratiilor 
la utilajele de construcţii. Se consideră poziția sezind a mecanicului in excava- 
tor care primeşte vibrații, după cele trei direcții, la corp prin intermediul supra- 
feței de sprijin la sezut (direcția 2) si la lors (direcţiile x, y), ca în figura 3.22. 

a. Ca urmare a măsurărilor efectuate pe un excavator, s-au obtinut urmă 


„50 m/s? 


la frecventa de 25 Hz 


2,30 m/s? 


lucru de 25 Hz, se încadrează in limitele adini 
sibile. 

b. Un compactor vibrator are programul nor- 
mat la 8 ore zilnic, iar valorile a măsurate pentru 
acceleratii sint : 

(ras) == 19,8 m/s? y 

Ру „ia | i frecvența de 50 Hz pen- 
етн) = 16,0 m/s tru vibrații armonice 
arms) = 6,31 m/s? 

Pentru utilizarea graficelor din figurile 3.20 
și 3.21, se constată că valorile determinate experi- 
mental depăşesc limita admisă pentru timpul de 
expunere { = 8 оге де. lucru. În situația în care 
nivelul de vibrații la această frecvență nu poate 
fi modificat, se acționează asupra duratei de lucru 
şi atunci, în mod corespunzător, se reduce timpul 
de expunere la 4 ore, astfel încit să se reali- 


zeze încadrarea la valorile limită propuse. Această măsură are drept conse 
cintà diminuarea eu 50%, a productivităţii muncii în favoarea protejării omu 
lui de efectele nocive ale уірга{ Шог asupra organismului. 

c. La o placă vibratoare pentru lucrări de compactare a betonului. vibra- 
іше transmise minerului de orientare a acestuia au fost determinate experi- 
mental. Pe baza analizei de frecvenţă în benzi de 1/3 octavă au fost obtinute 
valorile din tabelul 3.6. 

Se cere să se precizeze dacă regnul de vibrații care se transmite miinilor 
operatorului sînt dăunătoare pentru o durată de functionare normală la 
| ore. 

Din compararea rezultatelor experimentale cu valorile admisibile ale 
accelerației (rms) pe direcţiile y si z, cuprinse în diagramele din figura 3.21 
și tabelul 3.6, se constată cá, pentru un program de 4 ore, se depășește pragul 
limită eu expunerea sănătăţii organismului datorită transmiterii vibratiilor 
prin miîini. 

Pentru folosirea utilajului la regimul de vibrații dat fără a acţiona asupra 
modificării lui, este necesar a se reduce timpul de lucru si implicit timpul de 
expunere la vibrații a organismului operatorului. În consecinţă, conform dia- 
gramelor din figura 2.21, timpul corespunzător este de circa 12 ore, ceea ce 
conduce la o proastă utilizare a mașinii. Pentru a putea fi utilizată la timpul 
normal de lucru rezultat din necesitățile tehnologice impuse, trebuie acționat 
in sensul reducerii nivelului de vibrații, astfel încît vibraţiile transmise la 
om să se încadreze in norme. 

2.3.2. Condiţii tehnice pentru determinarea experimentală а vibratiilor 
transmise la om. Utilajele de construcţii din punct de vedere al regimului 
de vibrații se împart în două categorii si anume : 

a) utilaje de construcţii la care vibraţiile sînt necesare în procesul teh- 
nologic. La aceste utilaje, pe lingă sursele de vibrații localizate la grupul de 
acţionare — grup motor— pompă, — sistem de deplasare, subansamble cu organe 
dezaxate în mişcare de rotație, sint prevăzute in mod special eu vibroexcila- 
loare montate (legate, fixate) pe organul de lucru ; 

b) utilaje de construcţii la care apar vibrații generate ca urmare a fune 
lionării unor subansamble a căror existenţă este impusă de principiul construc- 
liv al maşinii. Cauzele generárii vibratiilor constau in : dezechilibrarea pieselor 
in mişcare de rotaţie, apariția uzurii cu jocuri mari. 

Avînd in vedere principiul constructiv si functional diferit al celor două 
categorii de utilaje, precum si faptul că acestea execută cicluri de lucru diferite 
în procesul tehnologie, cu variaţii ale turatiei motorului de acţionare sau ale 
vibrogeneratorului, rezultă cá, pentru precizarea regimului de vibrații transmis 
omului, este necesar ca măsurarea parametrilor acestora să se facă în timpul 
executării ciclurilor. 

Pentru utilajele de construcţii care se aflá in etapa de asimilare (prototip, 
serie zero) şi pentru care executarea ciclului real de lucru constituie uneori 
o problemă organizatorică dificilă, este necesar ca măsurarea parametrilor 
vibrațiilor transmise omului să fie executată pentru cicluri de lucru simulat 
corespunzătoare fiecărei familii de utilaje. 

Cielurile de lucru simulat sint definite pentru fiecare familie de utilaje 
de construcţii, aşa cum se prezintă în tabelul 3.7. 

inainte de a începe măsurarea vibratiilor transmise omului, utilajele de 
construcţii vor fi puse în funcţiune conform prevederilor notiţei tehnice si 
aielului de sarcini. Se va acorda o atenţie deosebită verificării modului de 
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Ае 


conform 


———— a- 


Freeventa 


inc [112] 


celeratia (rms) 
[nus*l 


{шог de exploatare si să nu permită modificarea rigiditătii struct 
a utilajului. De exemplu, la utilajele pe pneuri, se va verifica presiunea din 
fiecare pneu, iar pentru utilajele pe senile se va verifica întinderea șenilelor. 


Valori admisibile ale accelerației pe direcțiile y si 


— 


10 


40 


| z= = 
2,25 | 2,30 | 20 |-1,92 | зл | 42| 48 | 571 7 
-— NS CUM ESL IN NES C Ж ЫҢ ИЖ... NE UNE 
2,35 | 2,20 | 2,1 | 1,81 | 2,9 | 3,8 | 4,6 | 5,03 | 7,24 
asamblare si rezemare a utilajului, astfel incit acesta să corespundă condi- 


irii în timp 


Măsurările se vor efectua în condițiile amplasării utilajului pe o suprafată 


ә 5 
Qué. 


amenajată care să permită functionarea si executarea ciclului de lucru simulat 
tabelului 


Conductorul maşinii (utilajului) trebuie să se aile là postul de comandă, 


in poziţia corespunzătoare executării numai a acelor mişcări ale corpului nece- 
sare realizării ciclului de lucru. 


Tabelul 3.7 


Cicluri de lucru simulat pentru diferite categorii de utilaje de constructii 


ii ii iti Si ti t 


Familia 
de utilaje 


Excavatoare 
еп o cupă 


buldozere si 


autogredere 


Încărcătoare 
Irontale 


e —————— 


Ciclul de lucru 


simulat | 
| 
| 
| 


IS 


goală deschisă, cu motorul relanti : se închide cupa, con- 
comitent cu stringerea braţului, se accelerează motorul 
la 3/4 din turatia maximă ; se ridică echipamentul la înăl- 
timea de descărcare maximă si se roteşte la 90° ; se descarcă 
„cu scuturarea“ echipamentului, in această perioadă mo 
torul functionind la relanti ; se accelerează motorul la 2/4 
din turatia maximă, se rotește în sens invers cu 90°, con- 


duce turatia motorului la turalia de relanti, se coboară 
echipamentul extins la nivelul solului 


Cu motorul la turalia de relanti, se coboară lama la 
nivelul solului ; se accelerează turatia motorului la 3/4 
din turalia maximă si se execută o cursă înainte pe o 
distanță de 20—25 m în viteza Г; se ridică lama si se 
execută cursa înapoi pe același traseu cu viteza a II-a; 


Se pornește din poziţia cu brațul intfhs pe sol, cu cupa! 


comitent cu extinderea maximă a echipamentului ; se re- | 


Coeficientul 
de utilizare 


—————— 


0.80 


0,80 


se reduce turatia motorului pină la turaţia de relanti. 


goală avind peretele din față orizontal; se accelerează 
motorul la 3/4 din turatia maximă, executindu-se cursa 
inainte pe o distanță de 8—10 m în viteza a II-a, cu 
stringerea cupei şi ridicarea echipamentului ; se execută 
cursa înapoi pe o distanță de 8—10 m, în aceeași viteză 
cu ridicarea echipamentului la înălțime maximă ; se va- 
riază la 90° și se execută o cursă înainte pe distanţa de 
6—8 m pină la locul de amplasare al autobasculantei ; 
| se basculează cupa ; se execută cursa înapoi pe o distanță 


de 6—8 m, cu coborirea echipamentului si stringerea cupei 


Tabelul 3.6 


placă vibratoare pentru compactarea betonului 


| 
63 | 80 100 125 160 200 250 315 400 500 630 800 | 1 000 
| 
9,43 | 10,5 | 14,0 | 18,2 | 25,1 | 29,7 | 35,42 | 48,02 59,2 | 74,6 _95,1 110,2 | 118,0 
8,92 | 9,78 | 13,7 17,9 24,9 29,9 | 31,51 | 46,1 40,3 73,0 90,0 | 101,0 | 107,0 
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4 — Sisteme elastice de rezemare pentru maşini si utilaje — cd. 10 


Vibrator de 


Screpere si 
autoscrepere 


Centrale de 
beton 


Tabelul 3.7 (continuare) 


2 | 3 


pînă se aduce peretele din faţă in poziţie orizontală ; se 
virează în sens invers la 90° cu coborirea echipamentului la 
nivelul solului. Turatia motorului se ridică la 3/4 din 
turația maximă numai la cursa activă si la viraje, în 
restul ciclului se foloseşte o turație intermediară. 


Se porneşte cu cupa de la nivelul solului si oblonul des- 
Chis ; se execută cursa înainte pe o distanță de 25—30 m, 
în viteza / ; se ridică cupa si se închide oblonul; se 
execută cursa de deplasare pe o distanță de 2 00 m, se 
deschide oblonul și se coboară cupa la nivelul soiului; 
se execută cursa de descărcare a cupei pe o distanţă de 
25 — 30 m ; în această perioadă se efectuează si deplasarea 
peretelui mobil al cupei ; se ridică cupa și se închide oblo- 
nul ; se execută cursa de transport pe o distanţă de 100... 
200 m, cu deplasarea înapoi a peretelui mobil al cupei. 
Turaţia motorului va fi de 3/4 din turaţia maximă la 
cursa activă si la realizarea vitezei maxime de transport. 
În restul ciclului se va lucra cu turatii intermediare. 
Întregul ciclu se realizează cu cupa goală. 


0,75 


Se dozează cantităţile necesare de ciment, agregate și 
apă pentru un beton de marcă B 250, pentru capacitatea 
maximă de lucru a betonierelor. Se malaxează și se 
descarcă. 


0,80 


Macarale 


Se ridică sarcina maximă la deschiderea si inültimea 
corespunzătoare diagramei de lucru. Se rotește macaraua 
cu 90°. Se deplasează sarcina prin deplasarea căruciorului 
sau inelinarea brațului funcţie de tipul macaralei. Se de- 
plasează macaraua cu sarcină pe distanţa de 10 m. Se co- 
boară sarcina și se revine la poziţia iniţială. 


Cilindri com- 
pactori 


Pláci vibra- 


toare 


interior 


Masini porta- 


bile 


Se introduc pe intreaga înălțime a capului vibrator si se 


La mașinile prevăzute cu motoare monofazate cu co- 


Se deplasează pe o pistă de pămint cu viteza de 3 km/h. 
La cilindrii vibratori, vibratorul se reglează la 1/2 din 


frecvența maximă si la frecvența maximă. 


Se deplaseazá pe o pistá de pámint, cu viteza maximi, 
cu vibratorul la frecvenţa minimă si maximă. 


menţine pe o durată de 30 s; se extrage din beton si se 
mută într-o poziţie situată la 2 ori raza maximă de com- 
pactare. 


0,70 
lector se măsoară în gol la 0,9 U, si 1,1 U, ; la maşini ali- 
mentate prin convertizor se măsoară la tensiunea si frec- 
venta nominală a curentului ; la mașinile ce funcţionează 
cu percuție se măsoară în sarcină la capacitatea nominală. 
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4. influența vibrațiilor asupra nivelului de 
performanţă a maşinilor 


Ca urmare a creşterii vitezelor de lucru a mașinilor si utilajelor tehnologice, 
precum si a utilizării unor grupuri de acţionare de putere mare, atit in struc 
tura maşinilor, cit si în ansamblul blocurilor functionale, se transmit vibrații. 
De mărimea nivelului vibratiilor transmise de la diverse surse depinde starea 
tehnică generală de functionare a mașinii. Astfel, din categoria mașinilor care 
nu utilizează vibraţiile ca principiu de funclionare, au apărut frecvente defec 
tări ale subansamblelor functionale localizate la: motorul de acţionare, ele- 
mentele hidrostatice de circuit sau de acţionare, radiatoarele de rădice, ele- 
le de comandă, structura de rezistență etc. De asemenea, la masnile 


id, 


mente 
care generează vibratii in scopul utilizării acestora in procesul tehnologic, 
defectürile саге apar mai frecvent sint localizate, în special, la subansamblele 
legate de sursă sau la cele din apropierea (vecinătatea) acesteia. Defectările 
frecvente provocate de acţiunea vibraliilor conduc la o disponibilitate mică in 
exploatare şi la costuri suplimentare pentru reparații. 

De aceea, în concepția actuală, pe baza unor cercetări si experimentări 
de durată, se impune evaluarea eit mai exactă a efectelor vibratiilor asupra 
mașinii si stabilirii unor limite admisibile pentru nivelul de vibrații, astfel 
încît durabilitatea în functionare, din acest punct de vedere, să fie ridicată. 


4.1, Efectul vibratiilor asupra performantelor tehnologice 
ahi 


si de fiabilitate 


Р 
i 


Ca urmare a acțiunii vibratiilor, după un anumit interval de timp, араг 
anomalii în functionarea subansamblelor componente considerate ca stări 
limită potențiale în cadrul sistemului functional al maşinii. Perturbárile func- 


tionale, chiar dacă nu duc la scoaterea parțială sau totală din lucru a utilajului, 


diminuează productivitatea muncii si duc la creşterea cheltuielilor de mente- 
папій, datorită reparării sau înlocuirii pieselor uzate prematur. Din acest 
punct de vedere, pot fi citate unele exemple ca: uzura prematură a danturii 
angrenajelor, uzura sau distrugerea lagărelor în special pe bază de rulmenţi, 
uzura prematură a elementelor hidrostatice (unități cu pistoane axiale, supape, 
blocuri de comandă etc.), ruperea elementelor elastice de rezemare (arcuri 
metalice, elemente din cauciuc), fisurarea elementelor de radiatoare pentru 
răcirea motoarelor termice, mărirea prematură a jocurilor pieselor în mișcare, 
slăbirea prematură a prinderilor cu şuruburi, ruperea șuruburilor, distrugerea 
filetelor la asamblárile cu şuruburi, ruperi locale si propagarea fisurilor la ele- 
mentele de rezistență din vecinătatea sursei ca urmare a fenomenului de obo- 
scală produs de regimul de vibrații, ruperi frecvente la sistemul de deplasare 
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ca urmare a vibratiilor aleatoare generate de drum la tractoare, încărcătoare. 
buldozere, autoscrepere, autogredere, dumpere, mijloace de transport, masini 
agricole, masini miniere etc. 

Ca urmare a experimentărilor tensometrice de laborator si a încercărilor 
de durată în condiţii de exploatare, a rezultat că la utilajele cu piese dimen- 
sionale la limită si acţionate în regim vibrator, defectele predominante se 
constituie sub forma ruperilor prin oboseală. 

Tendinţa actuală o constituie reducerea consumului de metal, astfel încît 
piesele componente să fie mai suple, cu asigurarea parametrilor tehnico-func- 
lionali si economici superiori, ceea ce rezultă că principalele defectári vor fi 
cele de natura ruperilor prin oboseală. 

Fenomenul de oboseală, la această categorie de utilaje, a fost evidenţiat, 
alit la funcţionarea din vecinătatea rezonantei, cît si la trecerea frecventă prin 
regimul tranzitoriu de traversare a zonelor de rezonanță (la ciururi vibratoare, 
mijloace de transport, excavatoare, încărcătoare, compactoare vibratoare, 
vibroinfigütoare ete.) sau la regimul funcționării în șocuri de lungă durată 
(maiuri mecanice, vibropercutoare). 

Cercetări recente au condus la formularea părerii că fenomenul de obo- 
sealá este însoţit de curperea locală a materialului sau de alunecarea straturilor 
atomice numite „benzi de alunecare“ si a tensiunilor concentratorilor locali. 
Aceste „benzi de alunecare“ microscopică ce se datorează dislocatiilor din 
structura cristalină a materialului, sub acţiunea vibratiilor, evoluează gene- 
rînd microfisuri care se propagă continuu in material [23]. 

Atunci cînd fisura atinge o anumilă dimensiune (minimă), propagarea în 
material are loc dupa legea : 


dr/dN = с$®х5, (4.1) 
unde x este lungimea fisurii N numărul de cicluri S — efortul unitar 
(tensiunea) de deformatie c constanta de material « si B — constante 


dependente de proprietăţile materialului (pentru oțel a = 2, В = 1). 

uperea se produce atunci cind fisura a devenit foarte mare, aceasta 
fiind însoţită de creșterea lensiunii, în materialul rămas, peste limita de rupere. 
In acest caz, fisura devine instabilă şi apare ruperea materialului. In figura 4.1 
se prezintă ruperea axelor de susținere a pinioanelor de sincronizare la utilajul 
de compactat prin vibrare CVA 4—5. 


a 


Fig. 41, Axul unui pinion supus unei mișcări vibratorii împreună cu ansamblul 
său : 
а — vedere laterală ; b — rupere în secțiune normală. 
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S-a observat cã formarea benzilor de alunecare si procesul de instabilitate 
a fisurii sint de natură aleatoare. chiar dacă regimul de vibrații este armonic. 


Deoarece apariția fenomenului de oboseală la maşini si utilaje se produce, 
de regulă, fie sub acţiunea vibraţiilor aleatoare si armonice, fie numai sub 
acțiunea vibratiilor armonice, dar care isi variază parametrii in mod aleator 
functie de regimul de lucru, rezultă că pentru evaluarea fenomenului ruperii 
prin oboseală este necesară stabilirea unor criterii specifice. Astfel, un obiectiv 
important al calculelor la oboseală îl constituie anticiparea intervalului de 
timp în care un material poate rezista solicitării unui regim de vibrații impus. 
Pe această bază, a fost formulată legea de „acumulare liniară a degradării“ 
pentru un element solicitat la amplitudini variabile [23, 45]. Această lege 
se prezintă sub forma : 


D = SN Ni (4.2) 


unde n, este numărul efectiv de cicluri N, — numărul total de cicluri ріпа la 
rupere. 

Ре baza relaţiei (3.1), rezultă că fenomenul de defectare prin rupere apare 
la un număr de cicluri п N pentru саге D l 

legimul de solicitare variază in mod aleator, atit la utiliajele care folosese 
vibraţiile armonice pentru procesul de lucru, cit şi la acele utilaje ale căror 
vibrații (de obicei poliarmonice) sint generate de grupul de acţionare motor- 
pompă sau de alte subansamble ce devin surse. Astfel, la excavatoare, încăr- 
cătoare, autoscrepere, autogredere, dumpere, acţionate de motoare termice 
cuplate cu grupuri hidrostatice, apar vibratii care conduc la solicitări. a căror 
variație în timp este ilustrată in figura 4.2. Diagrama din figura 4.2 reprezintă 
variaţia amplitudinii vibraţiilor verticale funcție de turație a motorului de 
120 CP (Timpuri Noi), ce echipează excavatorul 5 1201. Curba cu linie continuă 
este obținută în condiţiile utilizării sistemului elastice initial, nesatisfăcător din 
punct de vedere a izolării, iar curba cu linie întreruptă se referă la variaţia 
amplitudinii vibratiilor cu alt sistem elastic, mai eficient. 

La mașinile cu acţiune vibrantă cum ar Li: cilindri compactori vibratori, 
vibroinfieitoare, plăci vibratoare, maiuri mecanice ș.a., amplitudinea vibratiei 
in timp are о variație mai lentă si numai atunci cînd variază semnificativ 
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Fig. 4.2. Variația amplitudinii deplasării vibraţiilor unui grup de acţionare mo 
tor-pompă de 120 CP funcţie de turație : 
——— în varianta cu rezemare elastică „tare“; —.—.— în varianta cu rezemare 


elastică „moale“. 


condițiile tehnologice. De asemenea, amplitudine 
ficativ în perioada de variaţie 
variază de la zero la val 
carea sistemului. 


a vibratiei se modifică semni- 
a pulsatiei forței perturbatoare cind aceasta 
oarea nominală pentru încărcare, sau invers la descăr- 


Pentru ambele situaţii, distribuţia statistică a amplitudinii maxime poate 
ti descrisă de distribuţia Reyleigh (fig. 4.3), astfel: 
pit) dz == (х/б?) exp (—22/202)dx, (4.3) 


unde p(r) este probabilitatea apariţiei virturilor de amplitudine în interva- 
lul. da. 
Numărul total al virfurilor care apar in intervalul da este : 
n(x) = fy T p(x) da. (4.4) 


Defectárile parţiale datorită oboselii produse de frecventele schimbări 

de semn ale tensiunii în material sînt date de relaţia : 
nCr ч 

D. a а. (4.5) 


Defectárile cumulate corespunzătoare tuturor virfurilor 


amplitudinii 
vibraliei in timpul unei perioade T sint date de : 


б у ` В. rise. (4.6) 
N(x) n(x) 


0 


Prin utilizarea aproximárii malematice a curbei Wöhler sub forma: 


SN =a (4.7) 
şi distribuţia lui Reyleigh dată de relatia (4.3), timpul total de defectare prin 


fisurare pînă la rupere (D = 1) poate fi estimat din relaţia (4.6). Astfel, timpul 
total T este : 


= M — (4.8) 
(42 o)” f TU + 5/2) 
unde N este numărul total de cicluri : 


5 — etortul unitar corespunzător lui N 
fa — frecvenţa ; 


в — abaterea standard (valoarea medie patratică) a tensiunii ; 
I funcția gama tabelată ; b constantă de material (pentru oțel b = 3,5); 


Fig. 4.3. Variația deplasării funcție de timp. 


O altă categorie de defecţiuni (defectări) o constituie ruperea prematură 
sub acţiunea vibratiilor a elementelor de tip bară ce intră in alcătuirea utila- 
jelor, fără să fie atinsă rezistenţa limită de oboseală. Astfel, au fost provocate 
fisuri după circa 8-10? cicluri, ceea ce echivalează cu circa 5 ore de funcţionare 
efectivă la 50 Hz. Așadar, fisura apare înainte de atingerea rezistenţei la obo 
seală din cauza ruperii si nu mai are la bază dislocatiile in material, ci depășirea 
rezistenţei la rupere. Acest aspect a fost explicat cu ajutorul legii conservării 
energici în sistemul care se deformează. Astfel, prin egalarea energiei cinetice 
maxime cu energia potențială maximă de deformare, în absența fortelor disi- 


pative, se obtine : 


EI (tU f ey? 1 RIP. n 

— | LEI dres— оло? | y^ dr, (4.9) 

2 ЈО дж? 2 20 
in саге I este momentul de inerție al secțiunii transversale a barei ; ру — den- 
sitalea materialului ; А aria secțiunii transversale ; y deplasarea trans 
versală a unui punct al barei; о pulsatia; 5 — modulul de elasticitate 


longitudinal. 

Pe baza relaţiei (4.9), se determină produsul оу la care materialul se rupe 
mult înainte de atingerea limitei de oboseală. În general, valoarea pulsatiei 
forței perturbatoare care este viteza unghiulară de lucru a utilajului nu poate 
fi modificată, asa incit se impune limitarea amplitudinii deplasării y, deci 
reducerea nivelului de vibrații transmise structurii utilajului, 

Legătura dintre cele două tipuri de energii este realizată prin relaţii mai 
practice în vederea aplicării. Astfel, pentru energia cinetică maximă se poate 
scrie relaţia : 


W, = (1/2)Кур V(2xfy9?, (4.10) 


iar pentru energia potenţială maximă de deformare relația : 
Wa = К,(У/Е) 5°. (4.11) 


Pentru ambele relaţii (4.10) şi (4.11), au fost utilizate următoarele no- 
taţii : 
Ку, k, sint constante ce depind de forma curbei de defectie si de poziţia 
punctului ; ру — densitatea materialului ; V — volumul de material ce se află 
în mișcare de vibrare ; f — frecvenţa vibratiei ; у — amplitudinea vibratiei 
in punctul considerat ; E — modulul de elasticitate longitudinal; S — efortul 
unitar maxim în punctul considerat. 

Egalind cele două energii se obţine : 

(1/2) kıpoV 4r?2f2y3 = К, (Ү/Е) 5°, 
de unde rezultă : 


S = (1/2) 2nfy) ag E Vik, (4.12) 


în care ру = 27/0, este viteza maximă a vibratiei ; w = / ЕК К» — coeficient 
de material. 
Tinind seama de relaţia ve = 14/2, formula (4.12) se poate scrie astfel : 


S —w,. (4.13) 
Se observă că efortul unitar datorat vibratiilor este direct proportional 


cu viteza eficace a vibratiilor, în timp ce raportul k;/k, şi produsul pE nu 
variază semnificativ în cazul structurilor utilajelor executate, in special, din 


oţel. Pe această bază, se poate aprecia, pe lingă alti factori, că drept criteriu 
al integrităţii mecanice poate fi considerat nivelul de vibrații. Din această 
cauză, starea tehnică a maşinilor și utilajelor este apreciată, în special, după 
vileza eficace maximă a vibratiilor transmise structurii mecanice si subansam- 
blelor, ce vor fi considerate stări limită funcţionale. 


4.2. Norme privind efectul vibratiilor 
asupra maşinilor 


Efectul vibratiilor asupra maşinilor a dus la necesitatea stabilirii unui 
anumit nivel limită de vibrații, care trebuie să finá seama de unele criterii са: 
durata normată de serviciu, starea tehnică, funcţionarea în regim staționar 
la parametrii proiectati, siguranța în funcţionare (fiabilitate, disponibilitate, 
mentenabilitate). 

Din studiile efectuate, se remarcă faptul că au fost elaborate norme sau 
recomandări privind limitele admisibile la vibrații numai pentru anumite 
clase de maşini si utilaje. Se poale exemplifica preocuparea continuă pentru 
studiul vibratiilor la motoarele termice şi electrice, generatoarele electrice 
acționate ca motoare termice, Lurbine, turbogeneratoare, grupuri de pompare 
de mare putere pentru lichide si gaze, ciocane de forjà şi mașini-unelte. Mai 
putin studiate sint efectele vibratiilor asupra aparatajului electric şi electronic 
de comandă ce intră în componența utilajelor, sistemelor de forţă şi comandă 
hidrostatiee ce echipează utilajele mobile și staționare. 

Normele elaborate piná în prezent, precum și recomandările unor firme 
sau specialişti în domeniu, au la bază o parte din factorii de influenţă și anume : 

caracteristicile tehnice ale mașinii sau utilajului (puterea, masa, di- 
mensiunile de gabarit, particularitátile de montaj, telul rezemárii elastice de 
tip „moale“ sau tare“) ; 

— caracteristicile vibraliilor generate (armonice, anarmonice, lineare, 
nelineare, aleatoare etc.) : 

— parametrii siguranței în funcţionare (fiabilitatea, disponibilitatea 
tehnică, mentenabilitatea) ° 

— parametrii fluxului tehnologic in care se află integrată mașina sau 
utilajul (modul de variaţie a sarcinii, ritmul deservirii fluxului, temperatura 
de lucru, securitatea de avarii). 

Se menţionează că toate normele sau recomandările se referă la limita 
parametrilor cinematici ai vibratiilor armonice şi anume : amplitudinea vitezei, 
amplitudinea deplasării, valoarea eficace (rms) a vitezei, pulsatia sau frec- 
venta. De asemenea, se folosesc diverse calificative de apreciere a funcţionării 
mașinii în directă corelație cu parametrii vibratiilor, astfel : funcţionare bună, 
foarte bună, acceptabilă, inadmisibilá etc. 

Normele sau recomandárile din prezenta lucrare reprezintá un anumit 
sladiu, avind la bază o vastă acumulare in acest domeniu. Se menţionează 
efortul general al specialiştilor de a îmbunătăţi normele existente si de a ela- 
bora altele noi pentru grupele de utijlaje mai puţin studiate. În acest context, 
se înscriu cercetările fundamentale si aplicative care au menirea să elucideze 
normarea parametrilor vibratülor aleatoare, corelatia parametrilor vibratiilor 
la functionarea în gol si în sarcină a utilajelor, tipizarea rezemărilor elastice 
si altele. 
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a. Maşini şi utilaje cu rotoare pentru industrii de proces. Din această 
categorie fac parte ventilatoarele industriale, turbocompresoarele de gaze, 
pompele cu palete, maşinile centrifuge folosite in industria chimică, meta- 
lurgicá si petrochimică. În figura 4.4 se prezintă diagrama cu s alor) admisibile 
ale amplitudinii funcţie de pulsaţia de lucru a mașinii. Valorile admisibile se 
referă la părţi componente ale mașinii sau utilajului exclusiv lagărele [45 
Pe diagramă sînt trecute şase zone de calificare a funcționării, zonele V şi VI 
fiind periculoase datorită provocării unor avarii cu daune materiale impor- 


tante. 

În vederea aprecierii funcţionării lagărelor unor utilaje din categoria celor 
enumerate, se foloseşte diagrama din figura 4.5, care limitează vibraţiile lagá- 
relor la valori mult mai restrictive decît in diagrama din figura 4.4. 

b. Masini si utilaje de uz general. Această categorie este foarte сіеговепа 
din punctul de vedere al factorilor de influență enumerati anterior, fapt ce a 
făcut ca să existe unele norme si numeroase recomandări privind limitele 
admise ale vibratiilor la aceste maşini. Astfel, pentru vibraţiile admise la 
maşini cu vibrații puternice, în lucrările [52, 54, 95] se prezintă mai multe 
relaţii de calcul şi valori ale amplitudini funcţie de turalia agre gal ului. Pentru 
vibraţiile armonice de amplitudine A $i turație n ale maşinilor staţionare, au 
fost reținute următoarele relaţii de calcul: 


Ă а ии; (4.14) 


| 1,75(л 1 000) 
- formula uzinelor .„Metropolitan Vickers" 
A = 0,0789 0,1 Ig (n/1 000), mm (4.15) 
— formula uzinelor industriei grele din U.R.S.S. 
А == (346/n), mm (4.16) 


formula după „Westinghouse“ 


Dublui ampiitudini 
deplasări lagărului 


Pulsatia [rad/s] ——*- Pulsatia[rad/s) ———*- 

Fig. 4.4. Diagrama limitelor admisibile Fig. 4.5. Diagrama limitelor admisibile 
ale vibratiilor funcţie de pulsatie la ale vibratiilor funcţie de pulsatie la 
componentele unor  utilaje tehnolo- lagárele utilajelor tehnologice din in 

gice, exclusiv lagárele : dustriile de proces : 
I — funcţionare excepțională; II — 1 — funcţionare foarte liniştită ; II — 
cea mai bună calitate; III — foarte liniştită ; III — uşor neregulată ; IV — 
bună; IV — normală; V — neregu- nereguiată, necesită reglaje; V — 
lată ; VI — nesatisfăcătoare; VII — foarte neregulată, necesită oprirea si 
necesită oprirea si corectia de urgență. corectia de urgenţă. 
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In relaţiile (4.14)...(4.15), s-a notat cu A - amplitudinea admisibilă 


iar cu n — iuratia mașinii, în rot/min. Valorile amplitudinilor calculate cu 
ajutorul formulelor (4.14) si (4.16) sint prezentate în tabelul 4.1. Se subliniază 
că în coloanele 3 şi 4 ale tabelului 4.1 sînt prezentate valorile am plitudinii 
functie de turație după A. О. Savinov, citat in lucrarea [95], referitor la vibra 
tiile maşinilor cu mişcare circulară. În aceste coloane se constată o diferența 


о 


intre vibraţiile admise pe orizontală cu circa 33—36°, mai mari decit cele pe 
verticală. 

Recomandările VDI-Hichtlinien 2056 iau in considerare viteza efec 
tivă (eficace) a vibratiei ca parametru esenţial pentru caracterizarea efectului 
vibratiilor asupra maşinilor. in funcţie de viteza eficace, amplitudine și 
turație, vibraţiile care acţionează asupra componentelor mașinii sint caracte- 
rizale astfel 

vibratii la care se lucrează bine: 


vibratii E are se poate lucra ; 


ibralir med accepbabile 


Uni bile 


reple ale vitez Micace (rms) la vibrații armonice 


In figura 4.6 este trasată familia liniilor de egală valoare a vitezei elicace 
(rms) prin marcarea treptelor de sensibilitate de la 0,071 mm/s pină la 
72 mm/s [26]. Pe baza condiţiilor de lucru, durabilitate si economicitate im- 
puse, maşinile sint împărțite în şase clase de sensibilitate la vibrații pentru care 
se dau limitele admisibile. Astfel ,VDI-Hiehtlinien 2056^ imparte maşinile 
si aparatele în următoarele grupe : 

grupa Is în care sint cuprinse : subansamblele de acţionare a masinilor 
(utilajelor) de lucru și de forţă acţionate cu motoare electrice pină la 15 kW, 
mașini staţionare sau subansamble ce conţin mase numai în miscare de rotaţie 
lără sisteme elastice de rezemare speciale ; 

— grupa M in care sint cuprinse: mașini si subansamble de utilaje 
mijlocii (motoare electrice cu putere cuprinsă între 15 51 75 kW) fără a necesita 
fundații speciale, maşini rotative (cu putere pină la 300 kW) aşezate pe fun- 


азі; 


— grupa (r in care sint cuprinse: maşini si subansamble de forlá si de 


lucru cu n e de rotație rezemate pe e ente elastice cu rigiditate mare. 


Aceste mașini, împreună cu sistemul de rezemare, formează un sistem de pulsa- 
tie proprie mult mai mare decit pulsatia de lucru excitatoare ; 

— grupa T în care sint cuprinse : mașini şi subansamble de forță si de 
lucru cu mase în mișcare de rotaţie rezemate pe elemente elastice cu rigiditate 
foarte mică. Aceste maşini împreună cu sistemul de rezemare formează un 
sistem cu pulsatie proprie foarte mică în comparaţie cu pulsatia de lucru exci- 
tatoare ; 

grupa D in care sint cuprinse : maşini si subansamble cu mişcare alter- 
nativă rectilinie ce nu pot fi echilibrate suficient, de exemplu : motoare ter- 
mice, compresoare de aer cu piston ete. Acestea sint așezate pe fundații 
cu rezemare elastică de rigiditate foarte mare, care implică funcţionarea sis- 
Lemului masiná-fundalie in postrezonantà ; 

grupa 5 în care sint cuprinse : mașini necchilibrate dinamic datorită 
viciilor constructive sau tehnologice, maşini cu acţiune vibrantă, al căror prin- 
сїрїп de funcţionare constă în generarea vibratiilor. Din aceste categorii de 
maşini pot fi exemplificate : pompe centrifuge, transportoare vibratoare, ciue 
ruri vibraloare, vibroexcitatoare pentru incercárile de laborator, vibratoare 
cu mase excentrice pentru compactarea betonului (interior si exterior), mese 
vibranle pentru prefabricate. Legătura elastică a maşinilor din această 
grupă la fundații sau șasiu trebuie să realizeze un sistem cu pulsafie proprie 
foarte mică în comparaţie cu pulsatia de lucru excilatoare in vederea atingerii 
unui înalt grad de vibroizolare. 
În normele VDI-Richtlinien 2056, pentru fiecare grupă caracteristică 
corespunde cite o diagramă unde se precizează cele patru domenii care carac- 
terizează regimul de vibrații. Aceste diagrame sint importante sub aspectul 
tehnic de precizare a domeniului de lucru, astfel : 

a) permit stabilirea condiţiilor in care funcționează maşina si măsurile 
de vibroizolare ce se impun pentru a incadra valorile măsurate in domeniul 
vibratiilor foarte bune ; 

b) pentru un anumit regim de lucru dat, asupra căruia nu se poate ac- 
liona, se efectuează încadrarea pentru unul din domeniile menţionate. 

Astfel in figura 4.7 se reprezintă, după VDI-Richtlinien 2 056, diagrama 
amplitudine-frecventá ce contine domeniile caracterizate de viteza eficace a 
vibratiilor, pentru grupa К. În figura 4.8 se prezintă diagrama pentru grupa M, 
în figura 4.9 pentru grupa С, lar in figura 4.10 pentru grupa T. 

Se constată că grupa K este cea mai restrictivă, iar grupa S cea mai puţin 
restrictivă, cu menţiunea că normele VDI-2056 se referă la mașinile care 
lucrează staționar. 

c. Maşini energetice. Valorile limită ale amplitudinilor vibratiilor admise 
pentru turbine şi hidroagregate stabilite potrivit STAS 6910-74 pot fi utilizate 
și pentru pompele si electromotoarele de acţionare a agregatelor energetice. 

În tabelul 4.2 se dau valorile mită admisibile ale vibratiilor la agregate 
energetice, iar în figura 4.11 sint prezentate curbele care definesc domeniile 
de functionare calificate după cum urmează : foarte bine, bine, admisibil si 


cu supraveghere ріпа la prima oprire, 
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Tabelul 4.2 


Valorile limită ale vibratiilor admisibile pentru turbine si hidroagregate 


ta za tis cc e m a rna a it ep FE i ra ae 


| Amplitudinea deplasării A, în um, la turatia n 


Curba | Calificativ € слей а фа 
(din in | А | " З | 
fig. 4.10) | funcționare 60 1100,200]400/600,800| 1 000, 1 300| 2 000| 3 000| 4 000| 5 000] 6 000 


——————————————— 


1 Foarte bine 65| 62| 55| 43| 34| 27] 22 | 15 | 12 | 8| в] 5] 4 


2 Bine 100| 96, 86| 70| 58| 47| 40 | 27 | 21 | 14 | 1! 9 | 8 
J Admisibil 150 14711361110 90| 76] 64 | 45 90 25 20 15 13 
4 Cu suprave- | | WS Nar Br d | Тт 
ghere pînă la | | | | 
prima oprire |200]198/182/150/122]104| 90 | 64 | 48 | 34 | 20 | 21 | 18 


————A———OO^—^^——»————————————————————— гү 


În figura 4.11 față de prevederile standardului a fost trasată curba (linie 
întreruptă) ce delimitează domeniul 5. Funcționarea grupurilor de pompare 
si mai cu seamă a motoarelor hidrostatice cu amplitudine ale vibratiilor in 
domeniul 5 a condus Ја frecvente defecţiuni, in special la sistemul de distri- 
butie a unităților cu pistoane axiale. Pentru regimul de vibrații cuprins 
în domeniul 5, au fost scoase complet din funcţiune 10 motoare cu pistoane 
axiale ир 712 DT, fabricate la IM „Plopeni“, care au lucrat cu elemente de 
antrenare a unui vibrator inerţial unidirectional eu mase excentrice din 
dotarea unui compactor vibrator CVA 4—5. Această variantă de acţionare 
a fost schimbată cu un alt sistem de acţionare саге s-a dovedit a fi corespun- 
zütoare [5]. 
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Fig. 4.11. Diagrama limitelor admisibile ale vibratiilor la turbine 
si hidroagregate. 


Tabelul, 4.3 
Vibratiile turbogeneratoarelor la turatia n =3 000 rot/min 


Nu | | Amplitudinea deplasării [um] 
do Calificarea funcţionării |[——— ine — — تج ن‎ 
crt. | | Pe lagăre | Pe arbore | Pe platformă 

| i] 

1 Excelent | 5 25 0,5 

2 Bun | 10 50 1,0 

3 Acceptabil | 20 100 2,0 

{ Rău | 40 200 4,0 

5 Periculos | 80 400 8,0 


Saanane meann naaa aaaea арены مر‎ emn 


Tabelul 4.4 
Vibratiile lagărelor unei turbine cu iuratia n=3 000 rot/min 


m aa mrn amma sema n «maa ase 
| 

| 

| 


30 60 | peste 80 


Amplitudinea deplasării | 10 20 | 
[um] | | | 
——————————————— تا‎ 
Calificarea funcționării | Bun | Acceptabil helativ | Nelinistit Foarte 
masinii | | nelinislit | neliniștit 
| | | 


ci RE E 

În lucrarea [26] se arată că Parvis şi Appendino califică funcţionarea 
turbogeneratoarelor după valorile recomandate în tabelul 4.3. 

in tabelul 4.4, se dau valorile vibratiilor limită recomandate, după 
tathbone [26], pentru lagărele unei turbine cu turatia de 3000 rot/min. 

d. Masini electrice. Calificarea mersului motoarelor electrice in funcţiune 
este tăcută, fie după mărimea amplitudinii deplasării, Пе după mărimea valorii 
maxime a vitezei eficace (rms) a vibraţiei. Astfel, în figura 4.12 se prezintă 
nivelul recomandat al vibratiilor limită propus de firma Schenck-Darmstadt, 
care indică sase zone de calificare a functionürii moloarelor electrice [26]. 

Niveluri admisibile de vibrații pentru mașinile de curent alternativ tri- 
fazat si curent continuu sint date în S'T AS 8681-78, unde se remarcă trei clase 
de functionare. Astfel, în tabelul 4.5 se prezintă valorile admisibile maxime 
ale vitezei eficace (rms) în functie de luraţia nominală si înălțimea H a arbo- 
relui. 

e. Masini-unelte. Pentru a asigura un anumit nivel calitativ de prelu- 
crare, masinile-unelte trebuie să realizeze parametrii scázuti ai vibratiilor in 
timpul lucrului. În tabelul 4.6 se dau unele valori admisibile ale vibratiilor 


masinilor-unelte [26]. 


Fig. 412. Diagrama limitelor 
recomandate ale vibratiilor la 
motoare electrice in functiune : 
I — funcționare foarte bună ; 
II — bună; III — admisibilà 
(normalà); IV — neregulată ; 
V — neregulată cu necesitatea 
reglajelor de echilibrare ; 
VI — total neregulată, nece- 
sită oprirea în vederea echi- 
librării. 
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nivelului de vibrații admisibile, precum şi zonele caracteristice de funcționare, 
iar în tabelul 4.7 se prezintă valorile amplitudinii vibratiilor funcţie de frec- 
venţă. 


g. Maşini de construcții. Tinind seama de structura actuală si în evoluţie 
am sinilor de constructii, a fost elaboratá diagrama de apreciere a nivelului 


de vibrații prezentată în figura 4.14. Valorile din diagramă funcţie de frecvență 
sînt date în tabelul 4.8 [21, 95]. 

Diagrama a fost împărțită în patru zone de nivel а vibratiilor specificate 
atit în tabelul 4.8 cit pe figura 4.14. 


După măsurarea amplitudinii vibrafiilor, cea mai mare valoare rezultată 
se plasează pe diagrama din figura 4.14, în vederea încadrării într-una din 
zonele de funcționare din punct de vedere a nivelului de vibrații. 

Se menţionează cá diagrama din figura 4.14 poate fi utilizată, atit pentru 
a determina zona nivelului de vibrații si stabilirea regimului de funcţionare 
la vibrații pentru un utilaj dat, cit si pentru a adopta soluţia reducerii nivelului 
vibratiilor, atunci cînd zona de funcţionare este necorespunzătoare. 


Tabelul 4.8 
Aprecierea nivelului vibratiilor la maşini de construcții 


Amplitudinea deplasării [um] 


v 


5. Dinamica izolării vibratiilor 


Pe baza analizei structurii construetive și funcţionale a mașinilor și uti- 
lajelor tehnologice staţionare sau autopropulsate, rezultă necesitatea studierii 
unui număr foarte mare de modele dinamice de calcul. Deoarece fiecare clasă 
de utilaje, funcție de destinaţie, trebuie să realizeze un anumit nivel de per- 
formantá, se subliniază că, uneori, la acelaşi model dinamic de calcul, pot 
apare cerințe diferite. De aceea, în cele ce urmează s-a încercat o grupare a 
maşinilor și utilajelor din punct de vedere dinamic, astfel incit să se poată rea- 
liza studii unificate pe citeva modele dinamice. 

În acest context, s-au realizat modele dinamice de calcul pentru urmă- 
toarele categorii : 

a) mașini și utilaje care nu utilizează vibraţiile în procesul tehnologic, 
care pot fi rezemate elastic pe fundaţie, sau pot fi legate rigid de fundaţie, 
formînd o construcţie monobloc și care la rindul ei este rezemată elastic; 

b) mașini și utilaje care utilizează vibraţiile în procesul tehnologic. 

Pentru mașinile și utilajele din prima categorie, precum si pentru unele 
subansamble, s-a adoptat modelul solidului rigid cu șase grade de libertate, 
rezemat elastic si fără disipare de energie. La majoritatea mașinilor staționare 
sau a părților componente ale acestora rezemate elastic, se caută evitarea tutu- 
ror regimurilor de rezonanţă, deci alegerea unor elemente elastice care să asi- 
gure pulsatii proprii mici comparativ cu armonicele factorului perturbator. 
Din acest motiv, nu au fost prevăzute elemente disipative în modelul dinamic 
de calcul. 

Mașinile și utilajele cu acţiune vibrantă, din a doua categorie, sint mode- 
late dinamic ca sisteme cu două sau mai multe grade de libertate, pentru a 
satisface simultan, atit performanţele tehnice (inclusiv parametrii vibratiilor 
de lucru), cît şi parametrii izolării antivibratile ale părţilor ce trebuie prote- 
jate. 


5.1. Dinamica izolárii antivibratile la masini 
si utilaje care nu utilizeazá vibratiile 
in procesul tehnologic 


Din familia mașinilor ce nu utilizează vibraţiile in procesul tehnologic, 
sau care au în componenţă subansamble rezemate elastic, fac parte următoa- 
rele: compresoare, generatoare electrice, turbine, tractoare, excavatoare, 
încărcătoare, autogredere, autoscrepere ș.a. Principalele subansamble reze- 
mate elastic ce trebuie izolate antivibratil sînt: grupul de acţionare compus 
din motor termic-pompá hidraulică, cutiile de viteză, reductoarele, cabinele 
etc. 
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Fig. 5.1. Schema modelului dinamic de calcul pentru o mașină 
rezemată elastic. 


Pentru calculele specifice de izolare antivibratilă, se va considera că fie- 
care din ansamblele citate poate fi modelat ca un solid rigid cu unul sau două 
plane de simetrie pe patru reazeme elastice. 

5.1.1. Determinarea pulsatiilor proprii ale masinii modelatá ea solid rigid 
pe patru reazeme elastice. Corpul solid rigid rezemat elastic in patru puncte 
cu rigiditáti diferite are şase grade de libertate. 

Se consideră sistemul de referinţă fix O X YZ, sistemul de referintá mobil 
Схуууту avînd axele paralele cu ale sistemului fix, iar originea în centrul de 
masă al solidului, precum și sistemul mobil Cxyz atașat solidului cu originea 
în centrul de masă С (fig. 5.1). 

in cazul micilor oscilaţii, deplasarea totală a unui punct М, apartinind 
solidului, atunci cînd solidul efectuează o translație si o rotaţie instantanee, 


va Îl? 
ü; == ü, +- Ф X Îi (5.1) 
Proiectind vectorul r, pe axele sistemului Cr,y,z, se poate serie : 
Pi = + ун + Zuk. (5.2) 


Deoarece rotirea Ф este mică (oscilaţii mici), se poate considera : 


хц = X65 Uu = У Zu = 76 


unde 2;, Yi 2; Sînt coordonatele punctului М, în sistemul de axe atașat soli- 
dului. Deci, în cazul unei rotiri mici, avem : 


Borda + zk: (5.3) 
prin urmare, relația (5.1) poate fi pusă sub forma : 
ii 
й, = Xi = Yj 4 Zk +| Фе Py Pz (5.4) 


м. 


= 


Ti Yi 


sau condensat, astfel: 


й, = ual + Ui] + Uigk, 

in care: 
lis = X + zig, — Jig, 
Шу = Y + Tipa — Z9. (5.5) 
Ui, == Z + Jig — Tipy 

Prin derivare, în raport cu timpul, relaţia (5.5) devine : 

Vis = X + nQy — Ji: 
Diy = Y + rig. — 219. (5.6) 
Die = Z + Jz — ty 


La derivare s-a ţinut seama de faptul că mărimile £; Ya 2; sînt constante, 
deoarece punctul M, este fix în raport cu sistemul de axe Czyz (mobil). 


Znergia cinetică a sistemului se exprimă astfel: 
2T = Y ma = У moe + vj, + 12, (9.7) 
sau — 2T —Xm(X* + Y? + Z2) +E mO? + 2) + $e Em +3 + 
+ Q2 Dmh; + 03) — Ф:Фу X Ms — 9,9; D nz — QQ 2j тит, + 
+ X(o, Xi mz — $, У mg? + Y(9, Xi mit, — a У mg) + 
+ Z($ У) та; — ф, Xi ma). (5.8) 
Tinind seama de relaţiile : 
Ут, =m; 
У т.(0% + 23) = Ј,; У т + 28) = Ј,; Ута? + yf) = Ј,; 
У тух; = Jay; Ути, = az 3 D mny = Ja; 
ут; =a mn =0; Уул —pyqm =0; E hz; = 2m ==0, 
rezultă că expresia (5.8) poate fi scrisă sub forma : 
2T = m(X? + Y? + Z?) + J,92 + Jud + J,92 — 
— (УФФ + Jara + J фф). (5.9) 


Se consideră că axele Ox, Oy, Oz sînt axe principale centrale de inertie 
şi atunci avem: J,, = J,, = Jy =0, 


2T = mê + Y? + 72) + Jap + Jyp? + Ј,о2. (5.10) 

Energia potențială de deformare. Pentru un reazem elastic „1“, саге are 

coeficienți de rigiditate după trei direcții ortogonale kis, k;,, Кы, dublul ener- 
giei potenţiale de deformare este : 

2II, = kuf, + Kitty + К.и, (5.11) 


iar pentru cele patru reazeme (1 = 4), avem: 


4 
2П m 22 П, TES 22 ku, T 2i к,и, + >, Кый, 
i= 
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4 4 
sau: 2П = X К,,(Х + zig, — Vip + x К.У + Tips — 2,91)? + 
i-1 ї=1 
4 
+ E kau(Z + yios — vigy) (5.117) 
i1 
iar sub altă formă dezvoltată va avea expresia : 
2П = IX E 21Фу — ууф: г)? - JC M E 119; — — 2,9;)* x k;;(Z + Jpg — Lipy) + 
+ kar(X + ZaQy — J292) “Р к» - Хару — Za di T (2 У афа = ме 
TEX + Zau — Vaz + К, (У + 39; — 25923)? -+ kalZ + Jos — 1р) - 
TRO + афу — Jag? + (У -H аф: B^ ў " T Japs — MM 
(5.11%) 


Folosind ecuaţiile lui Lagrange de speța a doua, se obţine sistemul ecua- 
țiilor diferenţiale de mişcare sub forma : 


MĂ + XS Кш — Ф. У Кы d qy Xi kun =0; 
тў d. Y У Ку == 9z У Кат, + Ф: Ў Kiy = 0; 
dd EER ag Eat IRA 
Jis + ә, X (acd + Кый) + ZE 
— Фу D Кили — Ф: D Куд = 0; (5.12) 
У 


kia „жеи ap 


kiyzi — Y У К; — 


Jy9, + oy 32 (kut? + Кы) + X 
— Ф: Кш — Qr X kity; == 0; 
p ^ 2 А “2 | ا‎ E. А d Я 
Ј,Ф. + o; У (Кый + Ку) + Y УК, — XS Ку; — 
— Qs D Куй — Oy D Kuyizi = 0. 
a) Cazul unui corp cu un plan de simetrie rezemat elastic 
Dacă planul de coordonate YOZ al corpului solid este un plan de simetrie, 
atunci se poate scrie: 
E yr =0; Кый 90; Кыш == 0; Кыл == ©. 


Axele elastice principale ale reazemelor elastice sînt paralele cu axele 
de referință. În acest caz, mişcările reprezentate prin variaţia coordonatelor, 
corespunzătoare celor șase grade de libertate, se decuplează în două grupe 
astfel : mişcările cuplate reprezentate prin variaţia coordonatelor Y, Z si o, 
şi mișcările cuplate reprezentate prin variaţia coordonatelor X, o, şi o. 


Sistemul de ecuaţii diferenţiale se poate scrie după modurile cuplate, 
astfel : 
тӯ + Y $ kiy — фу УК == 0; 


P 
mz j- Z У, Kis + Qz >, kisli == 0; (9.13) 
Jaz ep Tz 27 (kii + kigi) + Z р Кы — d У А Ку = 0 ; 


mx — XS kis — ФК} ا‎ DI es Ds 
JyQy E Qy p (Кый -- Кы) سل‎ X $ Кың — Qz b kirli: = 0 3 (9.14) 


Jaga + Ф, У) (kiy? -+ kiyxi) in Хх Кы v Фу Kral 4 = 0. 


Modurile cuplate У, Z, o 
Pentru sistemul (5.13), se cautá solutii de forma : 


Y = Av sin (pt + 0); 
Z = Ауу, sin (pt + 0) ; (5.15) 
o, = Аууз sin (pt + 0), 
care se introduc în sistemul (5.13) şi conduc la: 
vi(—mp? 3- У kj) — Va X Kiyz; =0; 
va(—mp? + Y К) + Vg X kg; == 0; (5.16) 
Vi Кущ + Va Xi Kay; + va[ —Jzp* + У (К„ кыщ] = 0, 


iar din condiţia de anulare a determinantului sistemului algebric (5.16), 
rezultă : 


1 ^ 2 1 "wd 2 1 d 2 2 2 
(= d is == р) [kz b p°) Sg (kisz? + kay) — p — 
m Jz 


In 


(5.17) 
ci t Ў Ку — p°) (3 kiy)? "A mes f Ук: == p?) (X huy == 0. 
Se notează : 
©? = y kiz; о; este pulsatia proprie а vibrafiei verticale, 
" după аха OZ, necuplatá ; 
o -—2 КМ; oy — pulsaţia ргоргіе а vibratiei longitudi- 
nale, după axa OY, necuplată; 
оф, = а X (Кз + kiyi); mq, — pulsafia proprie a vibratiei (galopare, 
tangaj) in jurul axei OX ; 
up] =1, 4 — coeficienții de cuplaj definiti astfel: 
Ш = -- У Ку; Ha = e E kiyz 5 


T us FÉ 
Pg th У Кы; p x Кый. 
z 


În acest caz, ecuaţiile pulsaţiilor pot fi scrise astfel: 


(ey — р?) (e; — р?) (e$, — p?) — (ey — рші — (os — p')usu, = 0 (5.18) 


sau p? — А;р* + Asp? — Аз = 0, (5.18) 
în care A, = ey + oz + oS; (5.19) 
Аз = oyoz + Фуод — alta — Шара 5 (5.20) 

Аз = 070309, — OHH — урза (5.21) 


Rezolvarea ecuației de gradul 3 în p? se efectuează analitic sau grafo- 
analitic. 
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Analitic se efectuează substitutia : p? = ш — (1/[3)4;, (5.22) 
cu care se obţine: w? — 35,0 + 2g, — 0, (5.23) 
unde sı = (4,/3)2— А,/3; (5.24) 
qı = (41/3 — A,A,/(2:3) + А„/2. (5.25) 
Rădăcinile ecuaţiei cubice se determină astfel: 
ر‎ == +2үз, cos (7/3) ; 
ш» = --2Vs, cos (60° — y1/3) ; (5.26) 


=з = +2ys, cos (60° + 4/3), 


unde semnul de sus corespunde pentru q; > 0, iar cel de jos pentru q, < 0. 
Unghiul ү; se determină cu formula : 


Deci pulsaliile se pot exprima astfel : 
рі = رس‎ A,/3; р = وت‎ — A,/9; р = өз — 41/8. (9.28) 


О metodă grafo-analiticá pentru determinarea soluţiilor ecuației cubice 
de forma celei prezentate se află în lucrările [21, 91]. Pentru aceasta, se 
calculează mai întii coeficienții A}, As, 215 cu relaţiile prezentate anterior. 
În funcţie de rapoartele calculate А,/А2, 44/43 se determină pe nomogramă 
trei valori sub forma p,/A,, рь] А. PsA, de unde se calculează cele trei sce 
luti ру, р», рз. 

Modurile cuplate X, oy, ^, 

Pentru sistemul (5.14), se caută soluţii de forma (5.15) si, in mod analog, 
se obtine ecuatia pulsatilor sub forma : 


(—mp* + E Кы) JE (katê + Кыз) — J yp*] [E (Кау + Кыл) — Jp] + 
+ 2 kiazi) E kay) (У kay) — (Ekis — mp?) (У kiyiz) — 
— (Xi kizi)? [X (Кы + kıt) — Јр] — (У Ка) [E (kut? + Кы) — 
— Ј,р?] = 0, (9.29) 


sau [- (© Кы) — "| ўя E? Ф.К) == || Elkiy? + k;,22) — r°] 4- 
m 117, 


Vy 


1 
J,J, 


m Ae A SW н y К 
+2 — (Xi Кыш) — (Кыз) — (X kay) — (Xi Ку) = УК — p°) == 
т Jy 2 m 
کر‎ (Kaz) E (X Кыл) Fi YS (Ку? + iuti) Fn p| y 
m Jy " J: 
o DE be کک‎ kad PEL + Кый) - —0. (5.30) 
m Ј, ‚Фу 


1 
Se notează : == — Dki; 
m 
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o, este pulsatia proprie a mișcării de translație necuplată după аха ОХ; 


T x р 2 
2 = J. У (Кыа + Кый); 
Чу 


oy — pulsatia proprie a mișcării de legănare (тийи) necuplatá în jurul 
axei OY ; 
Р 1 
е ^ 2 d Я „2ү. 
Oz == J. y» (Кы а i Ку) , 
op — pulsatia proprie a vibratiei de giraţie necuplată în jurul axei OZ. 
Ly, j == 5...10 — coeficienţi de cuplaj de forma: 
зең 1 b А “~ « 1 um - c 1 чы К . 
5 = Y kuu , Meg = — X kizi , BO = — У iztis 
m Jy m 


d. чең 1 1 
us = — Ў kayi; пу = — Кш; Ug == — D Кау 
ЕА d FA 


Ecuația pulsatiilor se poate scrie sub forma: 


р — B,p! + Bap? — В, == 0 (5.31) 

in саге B, = oz F @ t os; (5.32) 
B, == 0303, + 920$, + o; O$ — Usig — [748 — Шаро i (9.33) 

Вз = 0209,09, T 2t1 — Oz [Шо — Og usi — 9% pile 5.34) 


Soluţiile pa; ps; pg ale ecuaţiei (5.31) se determină în mod analog cazului 
anterior. 

Cazul corpului cu un plan de sime'rie rezemat pe patru elemente elastice 
identice 

În figura 5.2 este prezentată schema corpului cu un plan de simetrie 
rezemat pe patru elemente elastice identice. Fiecare element elastic este 
caracterizat prin coeficienţii de rigiditate după cele trei axe, astfel А, = Ky, kz 


77777. 


Fig. 5.2. Schema modelului dinamic de calcul pentru 
o maşină cu un singur plan de simetrie (longitudinal) 
rezemat pe elemente elastice identice. 
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Pe baza condiţiilor geometrice şi elastice impuse, avem următoarele 
relații : 


Ке = ky == Ку, =® Кы == ai 
o; = 4k,lm; o = 4k,|m; op, = (4k,a; + 2k, аа) КЫ 
ші = 4k,az|in;  ==А4К„а„[1,„; 
из = (—32К,а„ь + 2k,a,4)]m з; py = (—2Ка„„ + 2,4,3). 


În acest caz, se obţine: 


A, = Akalm +- АК„[т + (4[J,) [К„аў + 2k, (a$, + аў„)]. (5.35) 
Tinind seama de expresiile : р>» = Ј,|т, ©; —4k,m, (5.36) 
avem : А, = 02 {1 + К,А. + (1/02) [(Ka[ka)a + 2(a, + ау)]}; (5.37) 
А» == (16К„К„[т)[1/т + (1/J,)(2ag, + 2033 + a] + | 


+ 3212 md (ata + аы) — (êl Ja) (а — aa), (5.38) 
în care se notează: 2 == Ј,|т; oi -—A4k,[m, 
iar, prin înlocuire in (5.38), se obține : 
Ag = edt + (2а + 2033 + а) [р] kk. -+ 2ei(a5, 4- аз) | e, — 
— ۵)4 yو‎ — 4,5) |462. (5.39) 
În mod analog, expresia lui А, este de forma: 
Аз = of [7(ay; + аз) + 24554 5]; |р. (5.40) 


b) Cazul corpului cu două plane verticale de simetrie rezemate elastic 
Se consideră că cele două plane de coordonate de simetrie sînt XOZ 
şi YOZ, situaţie în care se poate scrie: 


УК, =0; У Кы == 0; У ky; == 0; УК, = 0; 
У kiyi == 0; X Кый = 0; X3 Kyu = 0; X Куа; == 0. 


Axele elastice principale ale reazemelor elastice sînt paralele cu axele 
de referință. În acest caz, mişcările reprezentate prin variaţia coordonatelor 
corespunzătoare celor şase grade de libertate se decuplează astfel : 

— mişcarea cuplată între translatia în lungul axei X şi rotația în jurul 
axei Y(X, qy); 

— mişcarea cuplată între translatia în lungul axei Y si rotația in jurul 
axei X(Y, о,); 

~~ mişcarea de translație de-a lungul axei z(Z) independentă de cele- 
lalte moduri ; 

— mişcarea de rotaţie în jurul axei z(o;) independentă de celelalte 
moduri. 
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Sistemul de ecuaţii diferențiale se scrie astfel: 
mX + XSku Foy Skat =0; Л + pr Yu — Y Dkey =0; 
mY + YS kiy — Zk = 0: Joy + oy X (К + ko) + 

d ХУ =0; (9.41) 
mZ + ZE ke = 0: ыд» je py M uiid eos 0. 


Faţă de modurile de vibraţie cuplate si independente, sistemul (5.41) 
se poate scrie astfel : 
[mX + ХУК + фу Кыл = 0; 5 


as А » S 5.42 
i PP у 2 Qu >», (Кл -1- Eu -+ X bx, Кый; LI 0. ( ) 


my + Y$ kiy — Ф: Уу Ку =0; 

| I A^ if^ acte. | (5.43) 
Jos -- Oa 25 Кы پت‎ y БУ kiyzi = (), 
mz-4-ZY kj; =0; _ 

| ی‎ T (5.44) 
Уф» + Ф. kit = 0. 


Pentru mişcarea cuplată (X, ọ,) dată de sistemul (5.42), se caută soluţii 
de forma (5.15) si se obţine sistemul algebric : 


(—mp? + X Кы)», + Va Ў kizi = 0; 
у, Кыш + ve —J yp? + X (kit? 4- Кы)] = 0, 


unde se impune conditia ca determinantul sá fie nul, de unde se obține ecuaţia 
pulsatiilor proprii de forma: 


mJ ypt — m X (kai + Kia 23р? — Ji Ekap + Ў К Ў) (kit? -+ Кый) — 


"I 23 ki) == 0. 


(5.45) 


Tinind seama de ру = Jy/m, avem: 


р* — р? il E (kiut? + Кы ) — 3 YN tu] EA 
т 


me? ^ 
А (5.46) 
1 1 Ф чај 2 mA n f$ wx 
F E [X Kia 2 (Кыл + Күк) сз СУ; Кыз) | = 0. 
у 


Pentru mişcarea cuplată (Y, o+) dată de sistemul (5,43), se caută soluţii 
de forma (5.15) ; în mod analog cazului anterior, se obține ecuaţia pulsatiilor 
proprii sub forma : 

1 2 T 1 2 ‹ р T 
„4 2 x. x A OL ч " ^. v2 Ao em ^5 47 
р -— p fa: УК Ў kiy + У [УХ kiy X К, — (Ў К) ] == 0. (5.47) 
ez m т?р» 


Pentru mişcările independente date de ecuaţiile (5.44), se obține : 


p = ой = КА Ж (5.48) 
m 


pentru mişcarea de-a lungul axei z, iar pentru mișcarea de rotire în jurul 
axei т avem : 


э _ 1 -— Б 
од = тару 20 ИН: (5.49) 
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Cazul corpului solid rigid cu două plane de simetrie rezemat pe palru ele- 
mente elastice idenlice 
Se impune condiţia К, = ka, К, з kz, care conduce la sistemul 
| mX + 4k,X + 4ajk;o, = 0 


(J „Ф + dou(kz + К,а) + 4Ка„ = 0, 
iar ecuația pulsațiilor proprii este : 


2 2 A 2 - J? М 
p в (4 nC 21152 es 0 (5.51) 


©: cz (р; k р К, 


(5.50) 


de unde se obțin pulsatiile proprii pz, Ре, Sub forma: 


D$ g 1]k | ‚ @ a k аё а, |? E. - 5 59 
m б. ENR 3 NE t a (ча. AE __ д Bm t, 5.52 
că 2 Ux. |! ле е «x k: A ру * Ру $ ns 


К, Py 
Ра» әу este pulsatia proprie a sistemului în modurile cuplate de rotație o, 
şi de translație orizontală т; 
Oz —  pulsatia proprie a sistemului în modul decuplat de trans- 
latie verticală. 
Cele două valori numerice diferite ale raportului adimensional de pulsafie 
Das ey 9: se obțin din ecuaţia (5.52) corespunzător celor două moduri cuplate 
discrete de vibraţie. 
Relaţia (5.52) mai poate fi scrisă si sub forma : 


Ра» Фу „Bu __}1 ke a a ) i | | ov r а? 2 „Ж [c] Y^ 
E A = (pf) күн [ae] [Et HAE REM NR 


(5.53) 

Se constată că raportul dintre pulsatia proprie într-un mod cuplat şi 
pulsatia proprie în modul de translație vertical este în funcţie de trei rapoarte 
adimensionale și anume: ey/a;, а, /ру, 


= Ww ШУ, Kaka 
H "A Douá dintre aceste rapoarte leagá 


raza de giratie р, de dimensiunile а, 
şi а,, iar al treilea raport realizează le- 
gătura dintre rigiditatea orizontală si cea 
verticală (fig. 5.3). 

Relaţia (5.53), reprezentată grafic in 
figura 5.3, exprimă familia de curbe ce 
are pe ordonată raportul adimensional 
(о,/а,) (Pes Q,l w2), pe abseisă raportul 
adimensional (e/a,)(k, /k;)!/?, iar а, [еу pa- 
rametrul familiei de curbe. 

Cele două linii drepte din diagramă, 


To {чә 


М 


* 
) 
LJ E [1.7 A 


MN 


NI 
REINS 


QR 
NIS 
RR 
200,757, 


LEE 


w 
0/۱ (pu y ر‎ 
TOTO 0 ON ROO ON 700 О NT-ooON' o 


iem M corespunzătoare raportului adimensional 

FEZ У а,|еу = 0, reprezintă pulsatiile proprii 

0 A LI] din modurile decuplate de vibraţie. Con- 
0 04 08 12 16 20 


02 06 10 14 18 structiv, aceastá conditie poate fi indepli- 
|p ار‎ Uc 7k = nită atunci cînd a, = 0, adică atunci cind 

N^ capetele elementelor elastice sint situate 

e 7 - d Ed р pu intr-un plan orizontal care contine centul 


(ey/az)(kz/k)1/2 şi parametrul а„/ру. de greutate al mașinii. 


76 


INN 
| | ÎN 


Dreapta orizontală pentru care ordonata este egală cu unitatea repre- 
zintă pulsatia proprie a sistemului în modul de rotaţie. 

Dreapta înclinată corespunzătoare valorii a,/p, = 0 reprezintă pulsatia 
proprie a sistemului în translație orizontală. 

Calcularea pulsatiilor proprii cuplate ale unui corp rigid pe suporţi elastici 
cu ecuația (5.53) este destul de laborioasă, de aceea este avantajoasă utili- 
zarea mijloacelor grafice. Pentru cazuri generale, ambele pulsatii proprii 
cuplate se pot obţine din diagrama prezentulntată in figura 5.3. În situaţia 
în care raportul k,/k, este dat pentru un anumit sistem elastic, este posibil 
să se aleagă valorile optime ale raportului pulsatiilor pa, Ф: prin determi- 
narea poziţiilor elementelor elastice (adică a distanțelor а, şi a,). Aceasta se 
obține cu ajutorul diagramelor spatiale. Pentru a obține diagramele spatiale 
din ecuația (5.52), este necesar a separa cele două soluţii, dintre care una este 
supraunitară, iar cealaltă subunitará. Se notează par/o soluţia cea mai 
mare corespunzător semnului plus din fata radicalului si ecuaţia (5.51) se 
poate scrie sub forma: 


HIT RN 


zm, (5.54) 
(рм о›;)* 


Ecuația (5.54) reprezintă familia de elipse cu parametrul k/k, In figu- 
rile 5.4. ..5.6 este reprezentaiă grafic familia de elipse pentru trei valori ale 
raportului rigiditátii k,/k, = 0,5; 1; 2 și funcție de raportul ру/о: = 0,75; 
1, 0; 2,0; 3,0 ; 4,0. Diagramele eliptice sint folosite pentru determinarea 
coordonatelor a, si а,, atunci cînd raportul К„/К„ este constant (impus) pentru 
a realiza valoarea aleasă а lui pm. 

Pentru rădăcina cea mai mică p,,/o, a ecuaţiei (5.52) asociată cu semnul 
din fata radicalului, avem : 


дыы A NE MN (5.55) 
(р! cx? 1 — (К.к) (рь) 


Fig. 5.4. Diagramele. pentru determinarea parametrilor а, a, funcţie 
de rapoartele pu /o5p,[co, când k,/k, = 0,5. 
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Această ecuaţie reprezintă o familie de elipse avind ca parametri py/p,, == 
= 0,5; 1,0; 2; 3..., pentru o valoare dată a lui К„/К„, de unde rezultă 
а„[о„ sau a [p,. 

Metoda pentru determinarea pulsaţiilor proprii în modurile cuplate, 
rezumată în curbele din figura 5.5 reprezintă un studiu riguros dacă există 
simetria presupusă. 

În acest caz, metoda este oarecum indirectă, deoarece raportul Pula 
apare atit în expresia ordonatei cît si a abscisei. 

În vederea determinării mai rapide a parametrilor antivibratili, relaţiile 
de mai sus pot fi utilizate într-o formă simplificată, dacă se adoptă urmă- 
toarele ipoteze : 

a) mașina rezemată elastic poate fi considerată ca un cub echivalent 
avind masa uniform distribuită ; 

b) elementele elastice sînt situate la cele patru colţuri inferioare ale 
cubului ; 

c) înălțimea elementelor elastice este mică comparativ cu latura cubului 
astfel încît poate îi neglijată. 

Pe baza acestor ipoteze, ecuaţia (5.53) se poate scrie sub forma : 


Doy 1 4X + А 4-3 ,. 4A 4+ А, + 3 }2 123, Pit gas 
Ie а ب اا‎ ——є (5.57) 
2 X +1 25 4-1 r 3-3 


unde A, = К„[К„ este raportul dintre rigiditatea orizontală si cea verticală ; 
A; = а,[а, — raportul dintre înălțimea şi lățimea maşinii. 

Reprezentarea grafică a acestei relaţii este dată în figura 5.7, unde s-a 
considerat A, drept variabilă curentă, iar A; — parametrul familiei de curbe. 

Pe baza familiei de curbe din figura 5.7, se desprind următoarele concluzii : 

— cele două valon ale pulsatiei proprii, adică (p,, ф„/Ф®„) ив si (pr 
Ф»[®) таз, tind să devină minime pentru orice valoare a parametrului adi- 
mensional à, dacă raportul adimensional à, este mic (^, < 0,5). Așadar, 
pentru a obţine pulsatii proprii la valori mici (joase), este necesar a se folosi 
elemente elastice a căror rigiditate în direcție orizontală să fie mai mică decît 
rigiditatea în direcţie verticală. Sint situaţii cînd rigiditatea mică pe direcţie 
orizontală poate duce la o stabi- 


€; 


litate proastá a sistemului de re- 2,75 
zemare. Adoptarea unei soluţii 2,50 
tehnice convenabile între găsirea 2,25 
parametrilor de izolare antivi- 2.00 


bratilă și stabilitatea sistemului 
determină condiţiile de optimum 
ce trebuie respectate la proiectare S^ 25 DN 
si executie ; 

— dacă raportul adimensi- 
onal №, crește, atunci cea mai mică 0.50 
valoare dintre pulsatiile proprii 
cuplate descreste. Ín acest caz, 0 
una din pulsatiile proprii cuplate . 0 02 04 06 08 1012 14 16 18 20 


tinde să devină foarte mare dacă 2 nen 


rigiditatea orizontală este mai 

" — a e гъ — Fig. 5.7. Curbele de variaţie ale pulsatiilor 
mare decit cea verticală, adică proprii cuplate Pz, ,/e, funcţie de 2, si para- 
Ap == Í gi № > 1. Se constată că metrul 24. 
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Fig. 5.8. Schema de calcul pentru o mașină cu un plan 
vertical de simetrie y0z rezemată elastic în șase puncte 
dispuse în plane ortogonale. 


pentru 2, > 0,5, diferența dintre valorile celor două pulsatii proprii cuplate 
crește pe măsură ce Ау, de asemenea, creşte. 

Cazul unui corp cu un plan de simelrie pe şase reazeme elastice așezate 
în două plane orlogonale 

Se consideră maşina împreună cu montajul său și echipamentele auxiliare 
ca fiind rezemată elastic în șase puncte, așa cum rezultă și din figura 5.8. 
S-a notat cu yOz planul vertical de simetrie. Deoarece grupurile de rezemare 
elastică sint paralele cu axele z si y, rezultă că nu există constante elastice 
după direcţia x, adică ką = 0. Din acest motiv, sîntem în situaţia vibratiilor 
cuplate, corespunzind gradelor de libertate grupate astfel: Y, Z, o, si X, 
Фу, Фг, conform ecuațiilor (5.13) si (5.14). Asa cum s-a arătat anterior, rezultă 
cá, pentru fiecare grup de trei mișcări cuplate, urmează a se rezolva ecuatiile 
de gradul sase exprimate prin (5.18) si (5.31), care pot fi aduse sub forma 
unitará, astfel : 


(plp)? — P(plp3* + Q(plp? — R = 0, (5.58) 
unde p. este o márime conventionalá datá de 
р. = X kim. (5.59) 


Mărimea p, nu reprezintă pulsatia proprie după modul propriu de vi- 
bratie z, deoarece acesta este cuplat cu celelalte două moduri Y şi oz 
Coeficientii P, Q, R, pentru mişcările cuplate Y, Z şi o, au expresiile: 


P=1+ (Ek) k) + Dai (5.60) 
Q = D, + (X k)(1 + Р.) ka — [О Куа.) (E К.а)? ОК.) pz; (5.61) 
R = (SR Dz. — (9 Еа IS ED К) — CE. kya: (E kel, (5.62) 
unde s-a folosit notația 
Di, = (У Куа? + Xi ka) (у k;)ez- (5.63) 
Prin e, se notează raza de inerție a întregului ansamblu in raport cu 


axa Or. 
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Pentru mișcările cuplate X, o, si qz; coeficienţii Р, Q, R au expresiile: 


Р —(XE)O k) + Dea + Da: (hog 
Q = (3 к.)(0,, = DAE К) xs DD; ix È kar Io k)” py A 
yw (X К,а)? E k)? D (X k,aya;)*|(Y; ka) heyez ; (5.65) 


R = (D> It POS Sr by k,aya;)?[(Y, ka) eiel E k) — 
a 05) käy)’ D; А 6 ky — e ha Dc k;y*oy T 


asi 2(2 k, а) К„а„)( k,aya)] С EBE (9.66) 

în care s-au folosit următoarele notații : 
Day = [X К,а + X kall (SD kap; (5.67( 
D, YET [5 к,а, зр kya2]/ (> kj); (9.68) 


unde c, si o, sint razele de inerție față de axele Oy si, respectiv, Oz ale între- 
gului ansamblu rezemat elastic. 

Cazul unei maşini cu două plane verticale de simetrie rezemat d elastic pe риги 
grupuri de izolare inclinate 

Pentru a obtine rezultate avantajoase din punct de vedere antivibratil, 
unele subansamble, grupuri sau echipamente, care sint structurate construc- 
tiv după două plane de simetrie verticale 202 si yOz, se reazemá elastic pe 
izolatori inclinati. Astfel, axele de coordonate Oxyz se aleg paralele cu axele 
principale de inerlie ale corpului, iar centrul elastic E se considerá in originea 
sistemului de axe 0 si decalat faţă de centrul de masă cu distanţa OC = e. 

Axele elastice principale c si f ale izolatorilor sint paralele cu planul figurii 
şi înclinate in raport cu axele de coordonate, asa cum se arată în figura 5.9. 
Rigiditatea fiecărui grup de izolare în direcţia axei principale se notează cu k, 
(la compresiune) si К, (la forfecare). Se subliniază că centrul elastic E = 0 
se află la intersecția axelor elastice. Acestea au proprietatea că, dacă se aplică 
o fortá pe direcția unei axe elastice, atunci corpul, initial aflat în repaus, va 
intra într-o mișeare de translație după axa respectivă, în mod analog, dacă se 


4z 42 


УРУ UL Pg IP I, 


Fig. 5.9. Schema de rezemare elastică a unei maşini pe patru grupuri 

de izolare ale căror axe elastice sînt înclinate cu unghiul х faţă de 

verticală, iar centrul elastic E este deplasat cu distanța e faţă de centrul 
de masă C. 
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aplică un cuplu de forţe dirijat după o axă elastică, atunci corpul va intra în- 
tr-o mişcare de rotaţie în jurul axei respective. 

Datorită simetriei sistemului sînt cuplate numai vibraţiile de translație 
de-a lungul axei Ox si de rotaţie în jurul axei Oy, deci grupul de coordonate X, 
фу, conform relaţiei (5.50). 

Pulsatia proprie a vibratiilor de-a lungul axei Oz este dată de relaţia: 


р. = Кт, (5.59) 
unde k, este coeficientul de rigiditate total după axa Oz, echivalent celor patru 
izolatori ; m — masa totală a corpului rezemat. 


Coeficientul de rigiditate k,. se scrie funcţie de înclinarea izolatorilor 
elastici astfel [9, 21, 26, 41, 45]: 


kı, == АК, cos? a 4- Ку sin? a), (5.59) 
în care К, este coeficientul de rigiditate al izolatorului în lungul axei de compre- 


siune ; К, — coeficientul de rigiditate a izolatorului în lungul axei conținută în 
planul de forfecare (lunecare). 


Pulsatia proprie vibraţiilor după аха О, este: 


р: == 4(4k.]m)lcos? a + (ke/k)sin? арр, (5.59) 
sau, notind p? = 4k,[m pulsatia convenţională, avem : 
рг = pdeos? х + (К.[К,) sin? a]! 12. (5.59) 


Pentru a determina pulsatiile proprii ale modurilor cuplate X, oy, se vor 
scrie ecuațiile diferențiale ale mişcări, aplicînd, în mod succesiv, teorema 
mișcării centrului de masă pe direcția axei Ox şi teorema momentului cinetic 
în raport cu axa Oy. Tinind seama că deplasarea instantanee a centrului de 
masă după direcția axei Ox este z—eg,, iar sarcinile exterioare aplicate corpu- 


lui sint —k,x pentru translație si —К„ф„ pentru rotația în jurul axei Oy, 
avem · 


т(& — е©„) = —k,t ; 
ы (5.50) 
тофу — тей == — К.ф, 


in care p, este raza de inertie a corpului in raport cu axa Oy ce trece prin cen- 
trul elastic E. 
Expresia razei de inerție р, se obține astfel: 


Je=o = Je + тё 
sau, prin împărțirea cu m, rezultă 
Jg|m = Jm + е, (5.50””) 
unde Jz/m = p3; J.[m = ру, deci relaţia (5.50') devine : 
@ = ef + ©. (5.307) 
Alegind soluţii de forma т = q sin (рі + 0,), o, — фо sin (pl + 02) pentru 
ecuaţiile diferenţiale (5.50), rezultă ecuaţia pulsatiilor proprii sub forma a 


ер? — pe)(p2 — р) — р“? == 0, (5.507) 


X 
© 
Fig. 5.10. Curbele се reprezintă Э? 
raportul p,e/p. dintre modurile а“ 
cuplate X, Ф, si pulsatia p, din | Ee 


modul de vibrație orizontal, axa 
Or, decuplat, funcţie de variabila 
Pep | 
7| N 
ZH | 
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adimensională л Si parametrul 05 
el e. 


b 
21 
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unde s-au folosit următoarele notații : 
), = УК,„|т = [A(k, sin? a + kp cos? a)|m] !? ; 
a 2 f I 
0, = V kolmo? = (a,]p,) V4 k,k,[m](k, sin? ж 4- К, cos? a). (5.69) 
Ф Ф re z1 бе) gsf] [МӨ / 


Prin rezolvarea ecuației (5.67), se obţine: 


Pes = pl 4 22 + VOS — Xn (ее) 1901 — (ele! (5.70) 


in care 7. este o mărime adimensionalá, a cărei expresie este de forma : 


x = [(&,] o) Vk. ]k;]/[cos? a + (kk) sin? a]. (5.71) 

Pe baza definiției axei elastice, dată anterior, se poate determina expresia 

distanţei e, generind o deplasare mică de-a lungul axei t şi punind condiția 

ca suma tuturor cuplurilor să fie nulă (se admite ipoteza translatiei pure a 
corpului fără rotaţie), se obţine : 


e = а, — [a,(1 — К/К.) cotg а] (К/К) cote? a + 1]. (5.72) 


Pulsaţiile proprii date de relaţia (5.70) sint reprezentate funcție de 2, 
pentru diverse valori ale raportului е/р,, in figura 5.10. 

Cazul unei mașini cu două plane verticale de simetrie rezemală elastic pe 
раги grupuri de izolare înclinate si cu mcdurile de vibrație decuplale 

Pentru cazul prezentat in figura 5.11, vibraţiile cuplate X, o, pot fi 
decuplate, prin alegerea unui unghi de înclinare corespunzător al celor patru 
izolatoare. Fiecare mod de vibraţie este independent de celălalt, subliniindu-se 
faptul că mişcarea dintr-un mod nu influenţează mișcarea din celelalte moduri. 
Condiţiile necesare pentru decuplarea modurilor proprii sînt următoarele : 

a) dacă se deplasează corpul într-o mişcare rectilinie, atunci rezultanta 
forțelor ce acționează asupra lui trebuie să fie paralelă cu direcţia de mișcare 
și să treacă prin centrul de masă al corpului; 


oo 


az 


es 


Fig. 5.11. Schema de rezemare elasticá a unei masini pe 

patru grupuri de izolare ale căror axe elastice sînt încli- 

nate cu unghiul х față de verticală, iar centrul elastic E 
coincide cu centrul de masă C. 


b) dacă se roteşte corpul în jurul unei axe, atunci rezultanta cuplurilor 
ce acţionează asupra lui trebuie să fie echivalentă cu un vector-moment 
dirijat după axa de rotație. 

Pulsatiile proprii ale unui sistem cu mai multe grade de libertate pot fi 
egalate numai prin decuplarea modurilor normale de vibraţie adică impunînd 
condiţia а, = 0 în figura 5.2. 

Pulsaţiile proprii în modurile decuplate sint evidenţiate în figura 5.3, 
prin cele două drepte corespunzătoare parametrului adimensional а, /р, = 0. 
Se constată cá pulsatiile proprii de translație după axa Ох si de rotaţie în jurul 
axei Oy devin egale la intersecţia celor două drepte, adică atunci cînd avem 
а„|о, = 0; К„]К„ = 1 si р/а, = 1. Aceasta înseamnă că izolatorii sint ampla- 
sati într-un plan ce trece prin centrul de masă al mașinii, iar distanța dintre 
izolatori este de două ori mai mare decit raza de inerție a mașinii si, în final, 
că rigiditatea fiecărui izolator pe direcţiile axelor Oz si Oz este aceeaşi ca va- 
loare. 

În situaţia în care izolatorii nu pot fi amplasați într-un plan ce contine 
centrul de masă al maşinii, decuplarea se poate realiza prin înclinarea izola- 
torilor. Astfel, pentru cazul analizat anterior si reprezentat în figura 5.10, 
se poate realiza decuplarea modurilor proprii dacă axele elastice ale sistemului 
trec prin centrul de masă, adică dacă E = C = 0. În acest caz, modurile de 
translație sînt decuplate de modurile de rotaţie, deoarece forța de inerție a 
sistemului este aplicată în centrul elastic si deci este eliminată tendința de 
rotaţie a acestuia. 

Pentru ca centrul elastic E să coincidă cu centrul de masă C, este necesar 
ca e = 0, adică să fie îndeplinită condiţia de decuplare. Pe această bază 
(e = 0), din relaţia (5.72), avem: 


ke _ (а/а) + соса (5.73) 
К, (azl а) T tg a ; 


care mai poate fi pusă şi sub forma: 


a, (1 — klk.) cotg а (5.74) 


da 1 + (ky/ka)cotg? a 


Relaţia (5.74) este reprezentată grafic în figura 5.12, unde se poate con- 
stata cá, pentru orice valori ale raportului k;[k, si а, [а,; rezultă cite două va- 
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lori ale unghiului « de înclinare 
pentru care se realizează decu- 
plarea modurilor X si p,. 
Pentru un astfel de sis- 
tem, în figura 5.10, decuplarea 


are loc pentru e/p, = 0 repre- dr 10 
zentate prin liniile orizontală n 
N 


(decuplarea modului de vibra- 5 
tie după axa Ох) si înclinată 
(decuplarea modului de vibra- 
fie la rotatia în jurul axei 0,). 

Se menționează că modu- 
rile proprii de translație si ro- 
tatie referitoare la аха Oz sint 
decuplate, cu pulsatia proprie 
p, dată de relaţia (5.59) şi 
respectiv, ршѕаһа proprie pe: 
de forma : 


N e < NW 
De, = (К/К, cos? a 4 sin? a) n NW 
(azlp2)® + (Kk (ale), is ШЛ 2 MAS NW 


(5.75) бо 10 2030 40 50 60 70 80 90° 

, Г e wA pmi « pentru care se realizeozà 
în care К, este coeficientul de decuplorea 
rigiditate echivalent, la forfe- 
care, după direcţia normală la Fig. 5.12. Curbele de variaţie a raportului a2/az 

Тат Oz : funcţie de unghiul de inclinare « şi de parame- 
р 3 TUZ: trulk,/k. pentru care se realizează decuplarea 

In cazul in care se reali- vibratiilor în modurile X si oy. 

zeazá decuplarea modurilor X, 
Фу conform relaţiei (5.73) sau (5.74), se vor obţine mișcări de vibraţie inde- 
pendente cu pulsatiile : 


Jz = Pd(krlke) cos? a + sin? a]? ; (5.76) 
Po, = (aslpy)pe{[(ke/kr)sin® a -+ cos? «] 1512/2. (5.77) 


adimensional 


— Raportul 


5.2. Dinamica izolării antivibratile la mașinile 
cu acțiune vibrantă 


Mașinile cu acţiune vibrantá au la bază drept principiu de funcționare 
utilizarea vibratiilor în procesul tehnologic. Din această categorie fac parte 
mașinile si utilajele vibrante integrate în fluxurile tehnologice ale industriilor 
de proces (chimică, petrochimică, materiale de construcţii, minerit, meta- 
lurgie) si în tehnologiile specifice ramurilor construcții şi construcţii de mașini. 

La aceste mașini, încă din concepţie se rezolvă problema fundamentală 
de realizare a regimului de vibrații necesar executării tehnologiei, simultan 
cu izolarea antivibratilă a blocurilor funcţionale ce trebuie protejate împotriva 
vibratiilor. Pentru aceasta, în vederea realizării studiului regimului de vibrații, 
maşinile cu acţiune vibrantă trebuie grupate în tipodimensiuni unificate, avînd 
drept criteriu de bază modelarea dinamică. 


со 
ся 


Funcție de structura constructivă si cerinţele 
funcționale impuse de realizarea procesului tehnolo- 
gic, modelele dinamice de calcul au mai mult de 
două grade de libertate. În general, mașinile din 
această categorie se caracterizează printr-un înalt 
grad de simetrie masică şi geometrică în raport cu 
planul longitudinal median. 

Pentru această clasă de maşină, se impune 
realizarea a două condiţii contradictorii și anume : 

— atingerea nivelului de vibrații la organul de 
lucru, necesare procesului tehnologic ; 

Fig. $13. Modelul dina = reducerea nivelului de vibrații transmise 

mic al unui sistem cu blocurilor funcționale ale maşinii și mecanicului la 

două grade de libertate. ^ postul de comandă, folosind metode adecvate de 
izolare dinamică antivibratilă. 

5.2.1. Maşini modelate ca sisteme vibrante eu două grade de libertate. 
La o mare parte din categoria mașinilor cu acţiune vibrantă, s-a adoptat ca 
model de calcul sistemul dinamic cu două mase şi două grade de libertate, 
ca în figura 5.13. 

Mașinile cu acţiune dinamică, a căror comportare dinamică poate fi mo- 
delată ca un sistem cu două grade de libertate, sînt : alimentatoarele vibrante, 
transportoarele vibrante, plăcile compactoare vibratoare, cilindrii compac- 
tori vibratori (anumite tipodimensiuni), grătarele vibrante sub gurile de ieşire 
ale buncărelor, riglele vibrante, vibroînfigătoarele. La aceste maşini, organul 
de lucru este reprezentat prin corpul de masă m;, iar grupul de acţionare este 
reprezentat prin corpul de masă т,. Forţa perturbatoare este o funcție de timp, 
de regulă armonică, de forma F = F, sin of, unde F, amplitudinea forţei per- 
turbatoare este de forma Fy = туго?. Produsul тог este momentul static al 
elementului de dezechilibrare dinamică, iar о este pulsatia forței, aceeași cu 
viteza unghiulară a grupului vibroexcitator. 

Vibraliile libere. Energia cinetică a sistemului mecanic din figura 5.13 
este de forma: 


2T = ту + т, (5.78) 
sau în formulare matriceală, avem: 


DT esa, M 


(5.79) 
unde x reprezintă vectorul vitezelor de forma x = [x,, Хх„]7; M — matricea 
de inerție de forma М = DIAG {m;, ть}. 

Energia potențială de deformare a sistemului elastic are expresia : 
2 II = (К, F kj] — 2k x, 2, 4- kas, (5.80) 


sau in notatie matriceală sub forma : 
2П = <u, Ku>, (9.81) 
unde u este vectorul deformaliilor elementelor elastice, de forma 
u = [и,, uz]? cu componentele ц = 2, Și и, = 2; — 25; 
К, — matricea diagonală de rigiditate de forma 


K, = DIAG {kp kg}. 


| 
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Legătura între vectorul deformatiilor u şi vectorul deplasărilor x se rea- 
lizează cu ajutorul matricei de influență a deplasărilor asupra deformatiilor 
notată cu A, astfel: 


п = Ах. (5.82) 
Matricea A este de forma : 
1 0 
А - | b. (9.83) 
Cu ajutorul relatiei (5.82), forma pátraticá (5.81) devine [4, 13, 14]: 
2П = «Ax, K;Ax-, 


sau ATI = <х, А? K,Ax», 
notind К = ATK,A matricea de rigiditate, avem: 
2П = «x, Kx>. (9.84) 


Aplicind ecuatiile lui Lagrange de speta a doua, numai pentru cazul ele- 
mentelor elastice, în absenţa forțelor perturbatoare, se obţine sistemul de 
ecuaţii diferenţiale în formulare matriceală, astfel : 


Mx + Kx — 0. (5.85) 


Se caută soluţii de forma х = Re (aet), care trebuie să verifice sistemul 
(5.85), adică: 


(—Mp? + K)a — 0, (5.86) 
iar sistemul (5.86) admite soluţii a nebanale dacă 
det (—Mp? + К) =0, (5.87) 
de unde se obţine ecuaţia pulsatiilor proprii de forma: 
m,map* — [т„(Кү + kj) + muka]p? + kiko = 0, (5.88) 


cu solutiile : 
1 


2mmg 


{ma(kı + ka) + mika + V[ma(k, + Ra) make]? — Аат). 
(5.89) 
Vibraliile ferlate. La ecuaţia (5.85) se ataşează vectorul forţelor perturba- 
toare f = [fı, f;]^, unde f, = more? sin ot, f; = 0 si se obține sistemul: 
Mx + Kx =f, (5.90) 


pentru care se caută soluţii particulare de forma x == ae!o*, 


Efectuind calculele se obtin expresiile pentru amplitudinile vibratiilor 
fortate, astfel: 


i اڪ‎ 
pis 


А, = (К, — mso?)mgro?|D ; 
А, = kymyro?*] D, | (5.91) 
unde s-a folosit notația 


D = (k; + К, — mo?) (kı — mo?) — М. (5.92) 
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Fig. 5.14. Curbele de variatie ale pulsatiilor proprii functie de variabila 
Ay-k, k, Si parametrul 2,-m;/m, 
a — pulsatia proprie ру = f (АА); 
b — pulsatia proprie р» = f (АА). 


Pentru masinile care urmeazá a se realiza dupá modelul dinamic al sis- 
lemului cu două grade de libertate, se impun următoarele condiţii : 

— realizarea amplitudinii A, a organului de lucru la valorile impuse de 
procesul tehnologic ; 

— izolarea antivibratilă a platformei superioare pentru atingerea gradului 
de izolare I > 90%. 

În vederea realizării unui nivel de vibrații stabil, necesar procesului teh- 
10logic, se recomandă funcţionarea în postrezonantá. De asemenea, în acest 
regim de funcţionare pot fi determinate condiţii bune de izolare a vibratiilor 
la platforma superioară. Astfel, pentru faza de proiectare în care se stabilesc 
valorile parametrilor, se recomandă utilizarea nomogramelor din figura 5.14. 
Se menționează că familia de curbe, parametrozată prin mărimea adiinen- 
Sionalá >m, trebuie realizată pentru fiecare caz in parte de mașină, cu relaţia 
(5.89), pornind de la cel puţin doi parametri, de exemplu k, si m,. Pe baza 
rapoartelor obţinute, se verifică mărimea coeficientului de rigiditate Ks, 
care trebuie să îndeplinească condiţia : j 


kya m. (5.93) 


Gradul de izolare I a vibratiilor transmise la platforma superioară se 
calculează cu formula : 


I =1 — |1 — m,(X$ س‎ e?)(vi — 02) [602], (5.94) 
unde s-a notat vî = Kk,/[m,, Vă = k/m, iar prin m, se înţelege masa organului 


de lucru împreună cu vibratorul si masele excentrice de dezechilibrare di- 
namică. 

5.2.2. Masini modelate ea sisteme vibrante cu patru grade de libertate. 
Din categoria mașinilor vibratoare ce pot fi modelate ca sisteme cu patru 
grade de libertate fac parte următoarele: compactoarele vibratoare auto- 
propulsate, mașinile de sortat de mare capacitate, mașinile pentru dezbaterea 
formelor în turnătorii ş.a. 

În cadrul INCERC au fost realizate proiectele unor compactoare vibra- 
toare, la care se utilizează sisteme elastice si de amortizare avînd în compo- 
пеп{а lor numai elemente antivibratile din cauciuc românesc, elaborat special 
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în acest scop, după o tehnologie omologată. Ca o particularitate se subliniază 
prezența a două trepte elastice și de amortizare în structura maşinii, în timp 
ce la modelele străine se utilizează numai o singură treaptă, de izolare şi amor- 
tizare. Acest mod de a concepe structura mașinii a condus la îmbunătăţirea 
parametrilor de izolare a vibratiilor si a parametrilor de tracţiune. 

Deoarece, atit în etapa de proiectare, cit si la exploatare, este necesar 
a se cunoaște legitütile care modifică zonele de rezonanţă si efectul izolării 
în funcţie de modificarea caracteristicii rigiditátii elementelor din cauciuc, 
rezultă necesitatea studierii influenţei variaţiei rigidităţii asupra pulsatiilor 
proprii si asupra transmisibilităţii vibratiilor în regim forțat (de lucru). 

Pentru aceasta, s-a avut în vedere utilizarea a patru rețete distincte de 
cauciuc, elaborate de ICPCMP București, pe baza cărora s-au proiectat, exe- 
cutat.si experimentat la INCERC, mai multe tipuri constructive de elemente 
antivibratile. Astfel, în etapa de proiectare, este posibilă alegerea soluţiei 
tehnice de rezemare, stabilirea tipului de cauciuc și elementele geometrice 
ale elementului antivibratil, iar în etapa de exploatare se pot estima impli- 
catiile directe, de funcţionare si izolare, a modificării caracteristicii de rigi- 
ditate a sistemului. Caracteristica de rigiditate a sistemului se poate modifica 
din cauza imbátrinirii cauciucului, variațiilor de temperatură, fenomenului 
de oboseală la solicitări ciclice etc. 

În cele ce urmează, se prezintă, atit variaţia pulsaţiilor proprii, care in- 
fluenteazá regimul de funcționare, cit si variația coeficienţilor de transmisi- 
bilitate ca urmare a modificării coeficienţilor de rigiditate şi elementelor anti- 
vibratile din cauciuc, în cazul compactoarelor vibratoare autopropulsate de 
concepție românească, tip CVA 4—5 şi CVA 10. 

Modelul dinamic. Deoarece ambele tipuri de mașini compactoare CVA 4—5 
şi CVA 10 au aceeaşi structură dinamică, deosebindu-se numai prin mărimea 
parametrilor masici și de rigiditate, se va prezenta un model constructiv 
(fig. 5.15), pe baza căruia să se poată stabili schema dinamică. 

O astfel de maşină este compusă din următoarele elemente : 1 — ruloul 
vibrator; 2 — șasiul anterior ; 3 — prima treaptă elastică de izolare si amorti- 


6 9 4 3 2 1 


Fig. 5.15. Schema constructivă a unui compactor vibrator autopropulsat 
cu un singur rou vibrator si două trente de izolare a vibratiilor. 
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Fig. 5.16. Modelul dinamic al unui compactor vibrator 
cu un singur rulou vibrator şi două trepte de izolare 
a vibratiilor. 


zare a vibratiilor ; 4 — a doua treaptá elasticá de izolare si amortizare a vibra- 
tior; 5 — șasiul posterior, 6 — ruloul posterior nevibrator destinat auto- 
deplasării. 

Avînd în vedere gradul ridicat de simetrie geometrică şi masică a mașinii 
fatá de planul longitudinal median, construcţia simetrică a șasiului anterior 
față de axa ruloului vibrator si echivalenta cit mai mare а caracteristicilor 
fizico-mecanice, a elementelor de cauciuc, mașina poate fi modelată în mod 
simplificat ca în figura 5.16. Cele două trepte de izolare și amortizare a vibra- 
tiilor au fost modelate numai prin elemente elastice (HOOKE), deoarece valo- 
rile pulsatiilor proprii, în acest caz, sînt afectate într-o proporţie mică de 
max. +5%, fată de modelarea cu elemente viscoelastice (VOIGT-KELVIN). 


Vibrațiile libere. Pentru modelul dinamic din figura 5.15, se poate serie 
energia cinetică sub forma: 


2T = ту + то + maž + 2mg4X3X,, (5.95) 
unde m, este masa ruloului vibrator; m, — masa șasiului anterior; mg = 
= (ml; + J)]l2 — masa redusă a șasiului posterior față de punctul de reze- 


mare 3; m, = (ml$ + J)J|P + m, — masa redusă a șasiului posterior față de 
punctul de rezemare 4 însumată cu masa т, a ruloului posterior; ma = 
= (тЇ — J)|? — masa redusă a șasiului posterior. 

Prin utilizarea notatiei matriciale si a produsului scalar in spatii Hilbert, 
forma pătratică (5.95) poate fi scrisă astfel: 


ЭШ = <, Mx, (5.96) 
în care : x este vectorul vitezelor, cu x7 = [X,, Xs, X4, X4] ; M — matricea de 
inerție. 

Matricea de inerție este pozitiv definită, simetrică si nesingulará, de 
forma : 


^ m 0 0 0 
(5.97) 


Energia potenţială de deformare a sistemului mecanic, considerată față 
de poziţia de echilibru static, are expresia : 


E a 2 A a “\з Ae Я “м2 n 
2[1 = К\з? + К„(@, — £3)? + Ку(х„ — v3? + kata, (5.98) 
în notație matricealá forma pătratică este scrisă astfel : 

2 [|] = <u, Кис, (5.99) 
unde u este vectorul deformafiilor elementelor elastice, avind u^ = 
= [us ug Ug, ua]; Ko = ОТА СХА, Ka, Fg, kj] — matricea coeficienţilor de 
rigiditate. 


Componentele vectorului u sint determinate de deplasările v; j = 1,4, 
ale sistemului mecanic, astfel: 


Цу == X45 Ug — X3; ولا‎ = X س‎ Ñz; ولا‎ = T, 
Relaţia de legătură dintre deplasări si deformatii se poate serie astfel: 
п == Ах, (5.100) 


unde A este matricea de influență a deplasărilor asupra deformatiilor ; 
x — vectorul deplasărilor, cu £? = [r,, 25, £3, v]. 

Matricea de influenţă A, pentru sistemul mecanic reprezentat prin modelul 
din figura 9.16, este de forma : 


E 0 0 0 
1 —1 0 0 

Á == s Я QS (5.101) 
_0 MAT 1 


Cu ajutorul relatiei (5.101), forma patraticá (5.1000) poate fi exprimatá 
in coordonatele vectorului deplasare x, astfel: 
2 П = <Ax, KA=. (5.102) 


Considerind matricea А = (а,;), i, j = 1,...4, ca un operator liniar con- 
tinuu în spaţiul Hilbert, atunci operatorul adjunet poate fi definit de matri- 
cea А? = (aj), cu i, j =1...4, în acest caz relaţia (5.102) se poate scrie: 


2][ = «x, ATRAS, (5.103) 
sau 2 П = «x, Kx», (5.104) 


unde К = A7K,A este matricea de rigiditate ce caracterizează ambele trepte 
elastice ale mașinii. 

Prin utilizarea ecuaţiilor lui Lagrange de speța а doua pentru vibraţiile 
libere, în absenţa forțelor disipative vom avea: 


E075 m ddr (5.105) 
dt OX; дау ax, 
unde rj X; (j = 1, 2, 3, 4) — coordonata generalizată si, respectiv, viteza 


generalizată corespunzătoare gradului de libertate j. 
Cu ajutorul relațiilor (5.96), (5.104) şi (5.105), se obţine sistemul de ecuații 
diferenţiale pentru vibraţiile libere sub forma 


Mx + Kx =0 (5.106) 
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Matricea de inerție M si matricea de rigiditate K, din relaţia (5.106), 
sînt pozitiv definite, nesingulare si simetrice (coordonatele z reprezintă depla- 
sările sistemului faţă de o poziţie fixă). 

Pentru ecuația diferenţială (5.106), se caută o soluţie de forma: 

x SRE gg, (5.107) 
echivalentă cu relaţia 
X = a cos pl, (5.108) 


unde a este vectorul (coloană) al amplitudinilor, pentru care А? =[A,, А,, 
Аз, А]; p — pulsatia proprie. 
Înlocuind soluţia (5.108) in (5.106), rezultă sistemul de ecuaţii algebrice 
sub forma : 
(K — p?*M)a =0. (5.109) 
Pentru ca relaţia (5.109) să fie satisfăcută de vectorul a şi scalarul p, 
trebuie rezolvată problema de valori proprii și vectori proprii asupra matri- 
celor pátratice M si К. 
Sistemul (5.109) are si solutii nebanale numai dacá 
det (K — p?M) — 0, (5.110) 


de unde rezultă o ecuaţie algebrică de gradul 4 in p?, numită ecuaţia pulsatiilor, 
care are rădăcinile pî, p2, рё si pi reale, pozitive si distincte numite valori 
proprii. 

Prin utilizarea unui program de calcul automat în limbaj FORTRAN, 
s-au determinat pulsatiile propri pi, р», pa, ра $i vectorii proprii sau modurile 
proprii de vibraţie pentru mai multe variante ale unghiului de așezare. 

Vibraliile forţate. Pentru vibraţiile forţate, se introduce lucrul mecanic 
elementar al forțelor perturbatoare (exterioare), astfel : 

dL = <f, dx>, (5.111) 
în care î este vectorul forțelor exterioare perturbatoare generalizate, avînd 
SPs былай]; 

Componenta P, = P, sin of a vectorului f este corespunzătoare coordo- 
natei generalizate x. 

În acest caz, ecuaţiile lui Lagrange de speța a doua se pot scrie sub forma : 


ia: РА 0 E (5.112) 


dt \дх, дај д, дх) 


Utilizind relaţiile (5.96), (5.104) şi (5.112), ecuaţia de mişcare, sub forma 
matriceală, va putea fi scrisă astfel: 


Mx + Kx =f, (5.113) 
sau sub formá analiticà : 
туї + (К, + Ko) — Ка = P, sin ol; 
Mty — kx, + (К, + kr, — kata —0; 
272 io (ka 3/“2 38 (5.114) 
mza + то, — Kata + Kata =0; 


Maia -H Magia + Kata = 0, 


D 
( 


Forţa perturbatoare unidirectionalá Р\, generată de un vibroexcitator 
inerţial, are expresia : 


P = Pysin б]; (5.115) 
cu amplitudinea de forma : 

P ss gnare, 
in саге mgr este momentul static pentru dezechilibrare al sistemului; о — 


pulsatia (viteza unghiulară) a sistemului de excitare. 
Prin alegerea unei soluţii de forma membrului drept, adică 


2, кєй uin en, ENE (5.116) 


ecuaţia diferenţială matriceală (5.113) sau sistemul de ecuaţii diferenţiale 
(5.114) se vor transforma într-un sistem algebric de ecuaţii cu soluţii pentru 
cazul vibratiilor staționare. 

Їп acest fel, pentru amplitudinile vibraţiilor, se obţin expresiile : 


1 | 
Ау = Є mgre?[(k, + Kg — mso?)[(kg — mgo?)(k, — то) — 

— m£,o* — (К, — mjok] ; 5.117 

1 1 4 ЗІ) 
Aa туге — mw?) (k; — то?) — mot] ; (5.118) 

› 
йыз E mgroX*(k, — тоз), ; (5.119) 
1 ә 9 E € 

A, AY mgr o?k,k4m3407, (5.120) 


în care D este funcția pulsaţiilor proprii. 
Expresia lui D este dată sub forma analitică astfel : 
D = dw? + йо +- “هړك‎ + (о? + d (5.121) 
în care coeficienţii au expresiile : 
d, = m,ms(mgm,4 — mi) ; 
dg = (Кү + ko)mamăa + (Ka + Ку)түтз, — (К + kmqmQm, — 
— (К + К» + km,magm, -H Kkam,mam, ; 
d, = (Kk, kkg + ky kg) (mam, — тщ) + (ka(kı + k;)m,ms + 
+ klk; + kj)m,ms + Ra(Koma + kamg)m; ; 
d, = — Kokoka(ma + ma + та) + ka(kı + kj)mgm,4 — ККК, (т, + mg) — 
— kk(mgk, + mykg) ; 
dy = КККК + ka). 


5.2.2.1. Pulsatiile proprii ale maşinii. Avind in vedere că sistemul de izo- 
lare şi amortizare a vibratiilor este alcătuit din mai multe elemente de cauciuc 
legate în paralel, astfel încît să satisfacă cerințele capacității de rezistență, 
cit si pe acelea impuse de dinamica vibratiülor, în acest capitol se va trata, 
pe rînd, influența modificării caracteristicilor de rigiditate a celor două trepte 
elastice. 

Variația pulsafiilor proprii funclie de modificarea rigidităļii primei trepte 
elastice 
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Pentru prima treaptă elastică au fost modificaţi doi factori şi anume : 

a) unghiul « de aşezare format de axa la compresiune a elementelor anti- 
vibratile şi direcţia de vibrare. Acest aspect privește posibilităţile de montare 
a elementelor antivibratile în cadrul sistemului de izolare 51 amortizare a vibra- 
tiilor ; 

b) reţeta amestecului de cauciuc, pentru aceeași formă constructivă de 
element, obtinindu-se caracteristici fizico-mecanice distincte de la o reţetă 
la alta. 

Pentru a evalua influența variaţiei unghiului de aşezare şi a tipului de 
cauciuc, au fost trasate diagramele pulsatie proprie-unghi pentru patru ames- 
tecuri distincle de cauciuc simbolizate astfel SAB 9, SAB 4a, SAB 22 si 
SAB 31. Acest cauciuc a fost testat la INCERC, atit din punct de vedere al 
determinării caracteristicilor de elasticitate și amortizare, cit şi din punct 
de vedere al durabilitátii. Unghiul a fost modificat între limitele de montaj 
(0...90) grade cu pasul 15°, astfel încit să rezulte treptele intermediare de 
montaj utilizate pentru aceste tipuri de rezemări. 

Coeficientul de rigiditate echivalent k, al primei trepte elastice si de 
amortizare variază în raport cu unghiul a după legea: 


К, = ke cos? a + Ку sin? о, (5.122) 


unde k, = kg, este coeficientul de rigiditate echivalent corespunzător unghiu- 
lui de aşezare; k, — coeficientul de rigiditate echivalent la compresiune, 
х = 0; К, — coeficientul de rigiditate echivalent la forfecare, х = 90. 

Legea de variaţie a lui k, funcție de unghiul de aşezare a fost stabilită 
teoretic şi verificată experimental, cu ajutorul determinărilor efectuate 
în regim dinamic pe modelul real al primei trepte elastice [9]. 

Rezultatele experimentale obţinute pentru prima treaptă elastică la 
compactoarele vibratoare CVA 4—5 si CVA 10, proiectate în concepţie pro- 
prie, au permis trasarea curbelor de variaţie ale lui k, funcţie de unghiul g. 
În figura 5.17 se prezintă familia de curbe ale variaţiei coeficientului de rigi- 


9 ¬ 
i Compactor vibrator CVA 4-5 * 
8 ш саша ө Treapta, 1-а antivibratilă 
-nr.elemente montate in paralel : 
| 7 | -cauciuc :1-АВ 9; D 
E 6 
= 
ER 
E d 
з h 
3 
2 
1 
0 15 30 45 60 75 90 


a , gradi — 


Fig. 5.17. Curbele de variatie ale coeficientului de rigiditate 
echivalent k funcţie de unghiul de așezare х si marca de 
cauciuc în cazul utilajului CVA 4-5. 
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Fig. 5.21. Curbele de variaţie ale pulsatiei proprii p4 funcţie 
de unghiul de așezare х si marca de cauciuc în cazul uti- 
lajului CVA 4-5. 


ditate k, funcţie de unghiul о si de amestecul de cauciuc pentru compactorul 
vibrator CVA 4—5. 

Prin utilizarea unui program de calcul, în limbaj FORTRAN, denumit 
,PULSAP*" [4, 16] pentru pulsatii proprii si moduri proprii de vibrație, s-au 
determinat pulsatiile proprii și variaţia acestora funcție de unghiul de așezare « 
și de calitatea cauciucului (fig. 5.18...5.21). Pentru aceasta au fost folosite 
şi alte mărimi mecanice determinate experimental pe prototipul și „seria 
лего“ ale compactorului vibrator autopropulsat CVA 4—5, ohtinindu-se urmă- 
toarele valori ale parametrilor masici si de rigiditate : 


kı = К, = 4-107 N/m; ka = 2:106 N/m; 
m, = 850 kg; т, =1 360 kg; т, = 1 235 kg; т, =1250 kg; 
Mz, = 358 kg. 


Pentru compactorul vibrator autopropulsat CVA 10, în figura 5.22 se 
reprezintă variaţia lui Kk, funcţie de unghiul a și amestecul de cauciuc. 

In acest caz, caracteristicile elastice si inertiale, determinate experimen- 
tal, au valorile : 


kı = К, = 9-107 N/m; К = 3,04-105 N/m; 


m, = 1 700 kg; ni; = 736 kg; ma = 7 198 kg; 
m, = 5154 kg; Hg, = 3 174 kg. 


Curbele de variaţie ale pulsatiilor proprii pentru compactorul vibrator 
CVA 10 ca urmare a modificării unghiului о si in condiţiile a patru rețete de 
cauciuc sînt prezentate în figurile 5.23...5.20. 

Variatia pulsatiilor proprii funcţie de modificarea rigidiidlii celei de-a doua 
treple elaslice 

Variația pulsatiilor proprii, ca urmare a modificării caracteristicii de rigi- 
ditate а treptei a doua, s-a realizat prin variația coeficientului echivalent 
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de rigiditate pentru trei amestecuri distincte de cauciuc, forma constructivă 
a amortizoarelor inelare păstrindu-se neschimbate în toate cazurile. Astlel, 
pentru utilajul CVA 10, s-au obţinut pulsaţiile proprii prezentate în tabelul 5.1. 


Tubelul 5.1 


Pulsatiile propri ale compactorului vibrator CVA 10 funcţie de variația 
rigiditütii treptei a doua 


Coeficientul echivalent de — " 
rigiditate [N/m] Pulsatiile proprii [rad/s] 
Treapta I Treapta II | 
10% ‘Ke 104 ‘Ks Pi P2 Ds Pa 
304 12,54 83,45 155,5 232,73 
197 870 14,29 121,71 158,21 ! 232,76 
1020 14,50 125,50 159,40 232,70 
س کت‎ i e^ = = —————————————————A———— 
304 13,34 86,72 155,4 233,37 
242 870 15,52 123,75 158,31 233,42 
1020 15,80 127,20 159,40 233,40 
تسج‎ T P m 1929 ach AR Pere MA ЕЕ _ 
304 17,08 116,60 155,54 242 
713 870 22,86 142,50 160,56 2 
1020 23,60 143,40 162,30 242,30 
304 17,48 122,91 155,50 244,98 
920 870 23,88 145,95 161,78 245,07 
1020 24,70 146,20 163,70 245,02 


Coeficientul de rigiditate a terenului, k, = k, = 9:10° N/m. 
Unghiul de așezare pentru elementele antivibratile de cauciuc, « — 60. 


In tabelul 5.1, s-au prezentat valorile pulsatiilor proprii pentru următorii 
parametri : 
К, = ha == 9-10? Мј; e = 60° ; m, = 1 700 kg; m, = 736 kg: 
ma = 7 198 kg; m, = 5 154 kg; mo = 3 174 kg. 

5.2.2.2. Transmisibilitatea miseárii. În vederea aprecierii efectului de 
izolare a celor douà trepte elastice, s-au definit coeficientii de transmisibilitate, 
astfel încît aceștia să poată exprima capacitatea de diminuare a mișcării vibra- 
torii a subansamblelor la care se transmit vibrații. Coeficientii de transmisi- 
bilitate a mișcării se definesc astfel : 


Tg = | А„/А, | corespunzător primei trepte elastice : 

T, == | А„/ А» | — corespunzător treptei a doua elastice ; 

Тү» == | Аз] А + | — corespunzător ambelor trepte elastice, in саге Aj, Ap 
A, sînt amplitudinile deplasărilor x, r,, v4 definite anterior. 
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Expresiile analitice ale coeficienţilor de iransmisibilitate sint date de 
relaţiile : 


n =| EE ced 
— Ато + [A(K,-- ka) — Вт,]о*-- [ Bk, — C(m + т) Е, C | 
(5.123) 
kk, — mo?) |. 
ird eem n (5.124) 
Te | a co E 
" —Amso* + [А(К + К) — Bm,e* + [ВЕ — С(т, + malo? + ka + С 
(5.125) 
in care А == т.т, — m 5,; В == —(kym, -+ Кип); С = К.К. 


Reprezentarea grafică a coeficienţilor de transmisibilitate, funcţie de 
pulsatia forţei perturbatoare si de variaţia rigiditátii treptei elastice corespun- 
zătoare, este dată în figurile 5.27...5.29. 

În figura 5.27, se observă cá T, == (о) se anulează în două puncte, 
pentru valorile о = 20 rad/s si о = 46 rad/s. De asemenea, T, se caracteri- 
zează prin aceea că atinge trei valori maxime pentru o, = 18 rad/s, o, = 
== 44 rad/s si оз = 122 ; 168; 188 ; 202 rad/s, funcţie de cele patru valori ale 
coeficientului de rigiditate. 

În variaţia lui Т, funcţie de о, se remarcă faptul cá primele două maxime 
sint independente de variaţia lui ko. 

Coeficientul de transmisibilitate T, = (о) nu depinde de coeficientul 
de rigiditate k, deci el caracterizează numai comportarea treptei a doua. 
Familia de curbe obţinute (fig. 5.28) se caracterizează numai prin două zone 
de maximum, iar anularea lui T, se realizează Ја о = 42,5 rad/s. 

Coeficientul de transmisibilitate T4, caracterizează în mod global eficaci- 
tatea izolării vibratiilor de către cele două trepte elastice. Se constată cá, atit 
primele două maxime corespunzătoare lui œ; = 17,5 rad/s, о, = 47,5 rad/s, 
precum și punctul de nul al lui Т, nu sînt influențate de variaţia lui ka. 
Coeficientul de rigiditate К, influenţează numai a treia zonă de maximum 
(fig. 5.29). 


Concluzii parţiale 

a. Din analiza variației coeficientului de rigiditate al ambelor trepte de 
amortizare, prin modificarea unghiului de așezare sau а relelei de cauciuc, rezultă 
următoarele : 

— variaţia pulsatiilor proprii ру, pa si pa funcţie de unghiul de așezare 
are loc după o legitate asemănătoare variaţiei coeficientului echivalent de 
rigiditate al primei trepte elastice, pulsatia proprie рз ráminind neschimbată ; 

— valorile pulsatiilor proprii pentru unghiul « = 0, la compresiune, sint 
diferite între ele funcţie de calitatea cauciucului, iar pentru unghiul « = 90, 
la fortecare, acestea tind practic către aceeaşi valoare. Aceasta înseamnă că 
utilizarea elementelor din cauciuc de aceleaşi dimensiuni si formă, montate 
la forfecare, chiar si pentru calităţi diferite de cauciuc va conduce la valori 
ale pulsatiilor proprii foarte apropiate între ele ; 

— la variaţia coeficientului de rigiditate al treptei a doua, prin modifi- 
carea refetei de cauciuc, se obține o variaţie a pulsatiilor proprii pi; рь Şi рз, 
în timp ce pulsatia proprie p, rămîne constantă. 
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b. Ca urmare а modificării coeficienţilor de rigiditale a celor două trepte 
elastice, pe rînd, se remarcă următoarele : 

— variaţia lui T, funcţie de о evidenţiază poziţia independentă a pri- 
melor două zone de maximum atunci cînd coeficientul de rigiditate k, este 
variabil. Pentru o valoare constantă a lui о (regim de lucru), valoarea lui Т, 
se mărește odată cu creșterea lui k, ; 

— coeficientul de transmisibilitate T, nu depinde de coeficientul de rigi- 
ditate k, deci el caracterizează numai comportarea treplei a doua de izolare 
a vibratiilor. Familiile de curbe obținute funcţie de coeficientul de rigiditate Kg 
păstrează zonele de maximum, evidenţiindu-se valori diferite ale lui T, de 
la o curbă la alta pentru aceeași valoare a lui « (de exemplu la pulsatia în re- 
gim de lucru). Punctul de nul este mic cu condiția ca ma si К, să fie constante ; 

— coeficientul de transmisibilitate T}, caracterizează, in mod global, 
eficacitatea izolării vibratiilor de către cele două trepte elastice. Se constată că, 
atit primele două zone de maximum, punctul de nul, precum si valorile lui Ту 
nu sint influențate де modificarea coeficientului de rigiditate Kg. A treia zonă 
de maximum își schimbă poziţia, iar valorile lui T}, după această zonă devin 
variabile, determinind o familie de curbe în raport cu variaţia lui k, 


ES 


5.8. Masini modelate ca sisteme cu zece 
grade de liberiate 
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În figura 5.30 se prezintă modelul constructiv, structural, al unui com- 
pactor cu șasiu articulat și cu ambele rulouri vibratoare. Acesta se compune 
din următoarele elemente : ruloul vibrator /, amplasat în faţă; șasiul ante- 
rior 2, amplasat în față deasupra ruloului vibrator; prima treaptă de izolare 
si amortizare a уірга ог amplasată între ruloul vibrator și șasiul anterior, 
compusă din elemente de cauciuc 2. Aceasta are menirea să izoleze vibraliile 
transmise de ruloul vibrator la șasiul anterior; a doua treaptă de izolare si 
amortizare a vibratiilor este înglobată în articulaţia șasiului si se compune 


=% 


Fig. 5.30. Schema constructivă a unui compactor vibrator auto- 
propulsat cu ambele rulouri vibratoare și trei trepte elastice 
de izolare a vibratiilor. 


din inele amortizoare de cauciuc 4. Ea îndeplineşte rolul de a izola vibraţiile 
transmise de 1а ambele rulouri vibratoare la șasiul posterior, unde se află postul 
mecanicului si majoritatea subansamblelor (sistemelor) de putere si comandă ; 
șasiul posterior 5 al maşinii constituie suportul postului de comandă, cabinei, 
grupului de acţionare, instalaţiei de forţă și comandă ; a treia treaptă de izo- 
lare si amortizare 6 a vibratiilor amplasată între șasiul posterior si ruloul 
vibrator spate ; ruloul vibrator posterior 7. 

Tractiunea se realizează cu ajutorul ambelor rulouri sau cu un singur 
rulou, de regulă cel din spate. 


© 
Avind in vedere modelul real constructiv si funcţiile tehnologice ale unei 
maşini din această clasă, se subliniază existenţa legăturilor viscoelastice în 
structura maşinii, reprezentate prin grupuri de elemente amortizoare din 
cauciuc, precum şi legătura elastică sau viscoelasticá cu mediul de compactat. 
Analiza modelelor reologice pentru amortizoarele din cauciuc (elemente 
antivibratile), cit şi pentru mediul de compactat (pămînt, mixturi asfaltice, 
balast şi alte materiale compuse), a permis ca să poată fi adoptate modele 


o 
D 
n 


Hooke sau I&elvin-Voigt care oferă posibilitatea unui calcul de proiectare 
corespunzător [4, 14]. 

Modelul dinamic. Pe baza sebematizărilor privind structura mașinii ca 
un ansamblu de solide rigide cu legături elastice sau viscoelastice, compac- 
torul autopropulsat eu două rulouri vibratoare si cu trei trepte de amortizare, 
a în figura 5.30, poate fi reprezentat ca un model cu 10 grade de libertate 
(fig. 9.31). 
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Fig. 5.31. Modelul dinamic complex (spaţial) al unui compactor vibrator 
cu ambele rulouri vibratoare. 


105 


Coordonatele generalizate ale sistemului vor fi : 
qı == 21 — deplasarea pe verticală a ruloului vibrator anterior ; dy = a — 
rotirea ruloului anterior fată de axa orizontală (у, care trece prin centrul de 


masă al ruloului ; gs =z, — deplasarea pe verticală a şasiului anterior ; 

(4 = Фу — rotirea sasiului anterior în raport cu axa Gata, care trece prin cen- 

trul de masă Gs; q; = o, — rotirea șasiului anterior in ra ort cu аха Gy. 

care trece prin centrul de masă Gas da = Za deplasarea pe verticală a șasiului 

posterior ; q; = Ф. — rotirea șasiului posterior în raport cu axa Gata, care 

trece prin centrul de masă G,; 9, = Ф, — rotirea sasiului j)0sterior în raport 
[zi fs YU 5 


сп axa (уз, care trece prin centrul de masă бз: фе = z4 — deplasarea pe verti- 
cală a ruloului posterior; д: = 8 — rotirea ruloului posterior față de axa (,2,, 
care trece prin centrul de masă al ruloului. 

Referitor la figurile 5.31...5.33, au fost utilizate următoarele notații, 
privind elementele de rigiditate si viscoase : 


kı, hl, — coeficientul de rigiditate si, respectiv, de amortizare al me- 
diului de compactat în starea iniţială a terenului (fig. 5.32); ka, А — соей- 


cientul echivalent de rigiditate si, respectiv, de amortizare, pentru grupul din 
dreapta masinii si al primei trepte de izolare $i amortizare (fig. 5.32) ; Ky ha 
— coeficientul echivalent de rigiditate și, respectiv, de amortizare, pentru 
grupul din stînga mașinii al primei trepte de izolare si amortizare (fig. 5.32) ; 
ky ha, kz, hg — coeficienţii de rigiditate ei, respectiv, de amortizare ai treptei 
a doua de izolare si amortizare a vibratiilor, amplasată in articulaţia sasiu- 
lui; Kg, hg — coeficientul de rigiditate si, respectiv, de amortizare, pentru 
grupul din dreapta masinii, al treptei a treia de izolare şi amortizare, (fig. 
5.33) ; КЬ, h, — coeficientul de rigiditate si, respectiv, de amortizare, pentru 
grupul din stinga mașinii, a treptei a treia de izolare şi amortizare (fig, 5.33) ; 
ks, hg coeficientul de rigiditate si, respectiv, de amortizare al mediului de 
compactat după o trecere a ruloului vibrator anterior (fig. 5.33). 

Caracteristicile inertiale ale subansamblelor maşinii, considerate ca solide 
rigide, participante la miscarea vibratorie sint notate astfel: 

m, — masa ruloului vibrator anterior; т, — masa sasiului anterior ; 
тз — masa șasiului posterior ; m, — masa ruloului vibrator posterior ; Jj, 
momentul de inertie principal al ruloului anterior in raport си аха GU, ; 
Joz, Jay — momentele de inerție principale în raport cu axele Got, și, respectiv, 


Gal» ale șasiului anterior; J4,, Jay — momentele de inerție principale in ra- 
port cu axele Gyt; și, respectiv, G,y; ale șasiului posterior ; Jay — momentul 


de inerție principal al ruloului posterior în raport cu аха (тш. 


ت 
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Fig. 5.32. Modelul dinamic al maşinii Fig. 5.33. Modelul dinamic al mașinii (ve- 
(vedere din față). dere din spate). 


5.3.1. Ecuațiile diferențiale de mişcare pentru modelul elastie. Deoarece 
sînt frecvente situaţiile cînd proprietăţile elastice au caracter predominant 
în raport cu cele viscoase, pentru anumite regimuri de lucru determinate de 
frecvenţă, pot fi eliminate elementele viscoase din schema modelului dinamic 
din figura 5.31. În acest caz, modelul elastic permite o analiză mai rapidă a 
rezultatelor, metoda fiind mai puţin laborioasă, cu acceptarea unor erori, 
pentru rezultate, dar in cele mai multe situaţii aceste erori sint nesemnifi- 
cative. 

Determinarea deformaliilor elementelor elastice 

Deplasările punctelor de reazem ale elementelor elastice se determină 
cu ajutorul relației [4.14]: 


"* d 0 joe ir ти 
Ц}, == Zi a 0 0 О . Ji (5.126) 
|_—ay а, &. | 5 


unde u; este deplasarea după verticală a punctului А», care aparține soli- 
dului ; Z; — deplasarea după verticală a centrului de masă G;; х — matricea 
pătratică antisimetricá a vectorului гоа, instantanee & (ж, xy, %;) ; г, — 
vectorul de poziţie al punctelor А, față de sistemul de axe ortogonal G; жут. 

Pentru cazul schemei din figura 5.31 si cu simplificárile anterioare in- 
troduse а, = 0, 2; == 0 avem: 


0 0 PN Zi 
a cs 0 0 — اق‎ М Г; Ui 
[се у С! LA 


Relaţia (5.126) este valabilă numai în cazul vibratiilor la care deplasările 
sînt foarte mici în raport cu dimensiunile solidelor în mişcare. 

Deformatia unui element elastic va fi determinată tocmai prin depla- 
sarea relativă a punctelor de prindere în mișcarea vibratorie pe verticală. 
Astfel, avem : 


5.127( م 
SA idis‏ 
lp + DV, + nY у‏ 
^[ 
unde : l,i = 1, 2, 3,..., 8) reprezintă deformația elementelor cu coeficientul‏ 


de rigiditate, respectiv K,...K,. 
Energia cinetică a sistemului mecanic va fi dată de relaţia: 


хр | 
“Р Jay Fu diu 


& 


2T = nu + Ji? + my + Jagt + Ју + тз + ЛЧ 


+ т + Ј, 8°, 
sau utilizind notația în coordonate generalizate avem : 
9P pa | ns] E а a Д 2 n. i 42 3 
2T = mai + Ji, + Mag + Ј + Јо + 1154$ + Jae + Jaula + 


+ т. + Jabo- (5.128) 


Energia cinetică, fiind o mărime scalară, poate fi exprimată cu ajutorul 
produselor de matrici si vectori, astfel: 


DT sie d M >, (5.129) 
unde M este matricea de inerție; q — vectorul vitezelor generalizate, ştiind 


di:qfbe [фу Base йт] 


şi M = ОТА О, Toy Mo Jas Jeg Bia dip ditai Azul 


pi 766 2: yj" 


Energia potenţială a sistemului mecanic, tinind seama de relaţiile (5.127) 
51 exprimarea în funcţie de coordonatele generalizate, va fi : 


ЭП = kagi + kaga + ka(—qi — Ща + qa — aqa + dgs)? + ka(—qi + lg; + 
Fas — aq, — das)? + kalga + ааа — 46 +H bata)? + (gs + ааа — % + 
+ bsg)? + kelde + 09 + nds — qo + dagio)? + kalde + bar — пдв — dy — 

- 4910)? + ksah + Кы... (5.130) 


Utilizind formularea matricială pentru exprimarea energiei potentiale 
avem : 


$ - ұу VE NER K z 
ЭП = <v, Ky, (5.131) 
în care v este vectorul deformatiilor elementelor elastice; K) — matricea ri- 


giditátilor. 
Vectorul v şi matricea К, sint de forma: 


v7 = [01 Vias 05, Ug, Vas 05, Ug, Ur, Ug, Рав), 


Ko = DIAG(K, kas ky ky ky ky kes kp kg Ку}. 


Legătura între vectorul deformatiilor v si vectorul deplasărilor q se rea- 
lizează prin transformarea liniară : 


у = Ag, (5.132) 


în care A reprezintă matricea de influență a deplasărilor asupra deforma- 
tiilor. 


In acest caz, matricea A se scrie sub forma: 


1 0 


Efectuind transformarea adjunctá cu ajutorul lui А? pe mulţimea valo- 
rilor lui q în relaţia (5.131) unde s-a introdus (5.132), vom obţine: 2П = 
< Ag, К, Aq >; 2П = < q, ATKoAq>, 
sau 2Il = < q, К > (5.133) 
unde K = АТКА, în саге А? este transpusa matricii A. 

Relaţia (5.133) exprimă energia potenţială a sistemului, care este un 
scalar, funcţie de coordonatele generalizate. 

Vibraliile libere. Utilizind ecuaţiile lui La, ge de speța a doua pentru 
vibraţiile libere, in absența forţelor disipative (model elastic), vom avea: 

d | ВР... й 

ё! ар 


(5.134) 


unde qj, q; (7 = 1, 2,...10) este coordonata generalizată si, respectiv, viteza 
generalizată corespunzătoare gradului de libertate j. 
ren 5 


Prin folosirea relatiilor (5.129), (5.133) si (5.134), obtinem sistemul de 


ecuatii diferentiale pentru vibratiile libere sub forma: 
Mq = Kq = 0. (5.135) 
Matricea de inerție M, matricea de rigiditate К din relația (5.135) sint 
pozitiv definite, nesingulare și simetrice (coordonatele q, reprezintă depla- 


sările sistemului faţă de o poziţie fixă). 
Pentru ecuaţia diferenţială (5.135), se caută o soluţie de forma 


ч = Refae/?!1, (5.136) 
echivalentă cu relaţia 
ч =a COS pi, (5.137) 


unde q este vectorul (coloană) al coordonatelor generalizate avînd drept 
componente deplasările liniare si unghiulare, pentru care q^ == [qiu qz. --45 
.. (pl; a — vectorul (coloană) al amplitudinilor necunoscute, pentru care 
а? = [а;, 45... perc gl ; p — pulsatia proprie. 
Înlocuind soluţia (5.137) in (5. 135), rezultă sistemul de ecuaţii algebrice 
sub forma : 
(К — p?M)a = 0. (5.138) 


Este necesar ca relaţiile (5.138) să fie satisfăcută de a si p, deci trebuie 
rezolvată problema de valori proprii şi vectori proprii privind matricile M 
şi К, care de regulă sint pátratice, iar, in cazul nostru, au dimensiunea (6 х 6). 

Sistemul (5.138) are soluţii nebanale numai dacă se îndeplineşte con- 
ара : 

det (К — рМ) = 0. (5.139) 


Avînd în vedere cazul de faţă, relaţia (5.139) este o ecuaţie algebrică de 
gradul 10 în p?, numită ecuația pulsatiilor care are rădăcinile рї, pi...,pio 
reale (cazul matricilor simetrice, nesingulare si cu elemente reale), pozitive 
şi distincte, numite valori proprii. Ansamblul valorilor pozitive, ру, po, рз... 
..., ры Se numesc pulsaţiile proprii ale sistemului mecanic. 

Pentru fiecare valoare proprie p? corespunde un vector propriu a”, care 
trebuie să satisfacă ecuația 


(К — p;M)a' = 0. (5.140) 
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Sistemul (5.140) defineşte forma unui mod propriu de ordinul г, dată de 
ansamblul componentelor vectorului а”, avînd (aY = ат, By, e. Us o. 

Vibraliile fortate. Se introduce lucrul mecanic elementar al forţelor per- 
turbatoare (exterioare), astfel : 


dL e se 0025, (5.141) 


în care f este vectorul forțelor exterioare perturbatoare generalizate, cu 
P ше, Оаза O Ba Ok 

Componentele P, = Pio sin (ot + 0,) si P, = P4, sin (ol + 0,) ale vecto- 
rului f corespund gradelor de libertate definite prin coordonatele generalizate 
qd; Si respectiv do: 

Scriind ecuațiile lui Lagrange de speța a doua sub forma : 
ri Ez ERE (5.124) 

00; 


dt { eg; 24: 0q; 


şi utilizind relaţiile (5.129), (5.133), (5.141) si (5.142), atunci sistemul ecua- 
tillor de mișcare va fi: 


Mq + Kq = f. (5.143) 
Prin alegerea unei solutii de forma membrului drept, ecuatia (5.143) 


se transtormă într-un sistem algebric de ecuații cu soluţii pentru cazul vibra- 
(Шог staţionare. Această problemă este tratată pe larg în lucrările [4, 16]. 


5.3.2. Eeuatiile diferențiale de mişcare pentru modelul viscoelastie 


Vibraliile libere. Avînd in vedere modelul viscoelastic al mașinii, pre- 
zentat în figura 5.31, se introduce funcţia disipativă D care se află în ur- 
mătoarea relaţie cu forta disipativă [22, 24, 34]: 

2D ae А 4 
Dia а] m1, 2,510) (5.144) 
eq; 


in care 2, este forţa generalizată corespunzătoare forţelor disipative. 


< 


Deoarece viteza relativă a elementelor amortizoare este dată de defor- 
marea elementelor elastice, atunci funcţia disipativă, tinind seama de relaţiile 
(5.127) si notația în coordonate generalizate, va avea forma: 

2D = h + hy + ha(— Ф — 14„ + q4 — аф, + 95)? --h4(— q + lg, + 
da — dq, — dqs)* + halds + aaqa — Ҹ + P402)? + (93 + asqa — de + Ф) + 
+ helde + 04, + nqs — qs + doqd:9)? + h;(qg + 09: — Пв — Ҹә — dagio)? + 

"2 "ә K 145 
+ hags + рдо. (5.145) 


In formulare matricială pentru exprimarea functiei disipative, avem : 


2D = < v, Ну >, (5.146) 
sau tinind seama de relatia v — Aq. (5.147) 
vom obţine 2D = < Aq, Нл >, (5.148) 
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în care q este vectorul vitezelor generalizate ; A? — transpusa matricii А; 
H, — matricea diagonală a amortizărilor. 
Matricea Н, este de forma : 
i к | 
Ho = DIAG{h;, has ho, hg, has hs, hg, hz, hg, hgl. 


Notind matricea simetrică a amortizorilor 


Н = ATHA, (5.149) 
relația (5.145) devine 2D = < q, Hq >, (5.150) 


care exprimă funcţia disipativă ca un scalar in vitezele generalizate у, (j = 
= Îi o al 0): 

Ecuațiile lui Lagrange de speța a doua pentru mişcarea sistemului în 
prezenţa forţelor disipative se scriu astfel [44, 45]: 


jT A" 2n | | m 
. | 2a ) Т, ы ca Be e uen; OY (5.151) 
di 093 09) 09; 
Pe baza relaţiilor (5.125), (5.150) si (5.151), ecuaţia de mișcare este de 
forma : 
Mq + Hq + Kq = 0, (5.152) 


ce descrie vibratiile libere ale sistemului viscoelastic. 


Pentru ecuatia (5.152) se alege o solutie de forma : 


q Re{aeîr'}, (5.153) 
care conduce la următoarea problemă algebrică : 
(—p?M — pH + K)a = 0 (5.154) 


ce necesitá determinarea vectorului a si scalarului p, care sint in general can- 
tități complexe (problema valorilor proprii complexe). 

În lucrările [4, 24, 34, 45, 63] se indică metodele de rezolvare a acestei 
probleme. 

Vibratiile fortate. Prin utilizarea relaţiilor (5.143) si (5.152), ecuaţiile de 
mișcare ale sistemului viscoelastic, în prezenta forțelor perturbatoare, sint 
de forma: 

Mq + Hq + Kq =1. (5.155) 


Determinarea amplitudinilor în regim staționar, folosind calculul matri- 
cial, comportă rezolvarea unei probleme tratată în lucrările [4, 45, 63]. 

5.3.3. Studiul modurilor proprii de vibraţie pentru modelul elastie sim- 
plitieat al mașinii cu şase grade de libertate. Avind in vedere particularitátile 
constructive si tehnico-functionale pentru mașinile din această clasă, se scol 
în evidenţă următoarele ipoteze simplificatoare ale modelului complex : 

a) simetria rigiditátilor față de planul longitudinal median ; 

b) mişcarea de translație verticală a rulourilor este preponderentă față 
de tendința de mișcare de rotaţie în jurul axei orizontale ; 

c) mişcarea de rotaţie a celor două sasiuri componente față de аха Gy 
este nesemnificativă, putind fi neglijată în mișcarea generală de vibrare, faţă 
de mişcarea verticală de translație. 
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SAS 
LANA N NA 
Fig. 5.34. Modelul dinamic simplificat (plan) al ma- 
sinii. 


În acest caz, modelul complex spaţial se transformă într-un model plan 
(lig. 5.34) în care au fost neglijate elementele di sipative, deoarece prezenţa 
acestora nu ar fi modific at esențial valorile pulsatiilor proprii, în schimb 
erau necesare calcule mai laborioase. Eliminarea din model a elementelor 
disipative este avantajoasă pentru aprecierea vibratiilor în domeniul functio- 
nării mașinii în postrezonanţă, unde influenţa amortizării este redusă, 

Față de adoptarea ipotezelor simplificatoare, se poate scrie : 


Фу 0; Y, —0;2—0; B —0;k, —0; 0. 


А 
“В 


De asemenea, vom folosi notația din figura 5.34 pentru coeficienţii de 
rigiditate ai modelului simplificat, caz în care deformatiile elementelor elas- 
tice vor fi: 


Vi == 215 Ug == Dg == Za — йл — Жү Va == 25 — 23 4- (409, + Dag 
Que bi 7 А E > — үү" ” 1 AX" å т 
Ug = Za — 23 + وپوت‎ t ОФ. 5 06 = 0, = وج‎ — 2, + D'Y, ; Ug == 24, 
(5.156) 
sau în coordonatele generalizate 
01 = 915 Va — Ug — — Qi cb dy — 0035; Va — (a — а + Cada + 5495 ; 
e | . > ! 7 . === Б A 
05 = Q4 — ¶ T. 9503 + 0505 5 06 = o; = Q4 — qe + bgs; vg = qe (5.157) 


Energia cinetică exprimată cu ajutorul vitezelor generalizate este : 


2T —m,q--m,gi--J.q--mgq-J.g + made. (5.158 
LII 212 2213 314 П 3215 1 116 


Energia potenţială exprimată cu ajutorul coordonatelor generalizate va 
5 5 ] ү 5 
avea expresia : 


211 = kigi + Ra + geag) -- kalga + Cada — da + 0,8)? - 
F kalgo + asta — qa + b545)? -+ Ks(q, + 005 — q6)? + Кф. (5.130) 


În forinulare matrici: 4, vectorul deformatiilor se уа putea serie functie 
de coordonatele generalizate, care exprimă dej plasări absolute faţă de sis- 


temul de referință ales, astfel : 


= Xq (9 160) 


"N 


aş 


н 


—-—T 17 0 0 0 0 0| fa, 


Va —l l —a 0 0 0 05 

Va 0 l a —l b, 0 03 “е 

б-т 0 l dg —l bs Qr S Pa (9.161) 

Us 0 0 0 l b —l % 

Ew ‘Q 0 0 0 0 1| Ls 

lelatia (5.158) se scrie matricial sub forma : 
2T = <q, M q>, (5.162) 

unde q este vectorul vitezelor generalizate cu transpusul sáu q^ = fġ; 


{2,..:5{g] ; M — matricea de inerție de formă diagonală, adică 
M = DIAG [my ms Jas, esed ge. mat 
Relaţia (5.159) transpusă matricial cu ajutorul componentelor vectorului 
v este: 
2][] = «v, К, v», (5.163) 
sau, cu ajutorul coordonatelor generalizate cuprinse în vectorul q, va îi: 
—À г — AT Б 
2П = «Aq, K,Aq^ = <q, АК,А92, (5.164) 
în care notind К = АТКА matricea simetrică de rigiditate vom avea : 
2 П == <q, Koq>. (5.165) 


Matricea К, = DIAG ‘Kı, К», K3,...,kg} contine coeficienţii de rigiditate 
echivalenți ai legăturilor elastice. 

În acest caz, ecuaţiile diferenţiale de mişcare pentru vibraţiile libere, 
pentru modelul elastic și simplificat, vor fi: 


Mq + Kq ~ 0. (5.166) 


Pentru calcul au fost utilizate datele unui model real de compactor, vi- 
brator, astfel: 
— pentru matricea de inerție M, 


m, = 1 700 kg; m, = 736 kg; т, = 2 720 kg; т, = 2000 kg; 
Ja, == 1 400 kg m2; Ja = 1 420 kg m* ; 
pentru matricea diagonală a то Шог Ko, 
Ку = 90-109 N/m ; А, = 9,2-10$ №; ka = 1,52:108 N/m ; 
К, = 1,52-106 Nim; А, = 9,2-106 Nims kg = 90-105 N/m 
— pentru matricea de influență A, 
а = 0,15 m; b = 0,40 m; а, = 0,95 m; 


а5 == 1,15 m; by = 1,30 m; by = 1,10 m. 


5 — Sisteme elastice de rezemare pentru maşini şi utilaje — cd. 10 113 


Utilizînd un program de calcul în limbaj FORTRAN, au fost determinate 
р ulsaţiile proprii şi vectorii proprii care dau configurația modurilor de vibraţie 
pentru un model real de compactor vibrator cu datele prezentate. S-au obținut 
următoarele rezultate : 


—0,27-10-5 
—0,26.10- 
Ее : —0,17-101 
Dy == 5,28 rad/s; a(2) == —0,52-10-2 
+0,13-10-1 
_—0,22.10—5_ 
—0,64.10-3 
_0,45.10-2 
| , +0;14-10-1 
pc ORAE tatar ФЕ e=] верч 


4-0,12-101 


+-0,12:1072— 

--0,10-1071 

V7 Aa А s — 0,13۰1072 

p; = 67,06 rad/s; а® =| 945.1094 
—0,26-107? 

--0,14-10-2 


= 4С (y ir y. ER 4 а і; 
ра = 127,77 rad/s; a = — 0,36-10-2 
9 


ps = 223,58 rad/s; 4” =| — 916.10-? 


pe = 244,80 rad/s; a9 = 10 13۰1073 


a 
T 
© 
~ 
С> 
= 
Ф 
— 
о 
1 1. 1 | ! 1 
"n А 
step oM. E RR e 


Coneluzii partiale 


a. Modelul dinamic de calcul cu 10 grade de libertate, schematizat cu aju- 
torul elementelor elastice si viscoase liniare, permite determinarea frecventelor 
proprii si a răspunsului sistemului pentru vibraţiile forțate de lucru. Influența 
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elementelor amortizoare s-a dovedit a fi foarte importantă în zona rezonantelor 
si neglijabile în regimul de postrezonantá unde luncţionează maşinile din 
această clasă. Deoarece la trecerea prin punctele de rezonanţă, pînă la luncţio- 
narea în regim, creșterea amplitudinii este condiționată de prezența amorsării 
în sistem, pentru analiza vibratiilor forțate trebuie să se adopte modelul com- 
plex viscoelastic. 

b. Modelul dinamic elastic simplificat cu 6 grade de libertate este suficient 
pentru ulilajele din această clasă la începutul perioadei de exploatare, timp în 
care elementele elastice sìnt identice. După o anumită perioadă de exploatare, 
caracteristicile elementelor elastice se modifică diferit, ceea ce implică recon- 
siderarea modelului complex cu 10 grade de libertate. Dacă prin operațiile 
de mentenanţă aceste elemente sînt înlocuite cu altele noi, atunci modelul 
simplificat este cel mai potrivit la calculul de proiectare și pentru urmărirea 
menținerii parametrilor vibratiilor în timpul funcționării utilajului. 


б. Sisteme de izolare antivibratilà 


Functie de condiţiile de exploatare a maşinilor si de destinaţia tehnologică 
a acestora, se impune adoptarea anumitor criterii constructive si funcţionale, 
astfel încît să fie asigurată, încă din etapa de proiectare, parametrii optimi 
de fiabilitate, mentenabilitate 51 ergonomie. 

Pentru cea mai mare parte a mașinilor, parametrii dinamici și de fiabili- 
tate sînt determinaţi de prezenţa, în structura maşinii, a elementelor anti- 
vibratile cunoscute și sub denumirea de izolatori antivibratili. Acestea sînt 
realizate ca elemente discrete, individualizate prin parametrii specifici de rigi- 
ditate şi disipare, care intră în componența montajelor antivibratile. Cele mai 
frecvente elemente antivibratile sînt de tipul corpului solid deformabil pe 
bază de metal sau cauciuc. Se mai folosesc si elemente hidropneumatice la 
montajele antivibratile cu frecvenţă proprie foarte joasă ( = 1 Hz) si cu posi- 
bilități de reglare a caracteristicii. 


6.1. Elemente elastice metalice 


Elementele elastice, sub formă de arcuri sau lamele, realizate din otel, 
sînt frecvent folosite în structura mașinilor și utilajelor. Astfel, după forma 
constructivă şi destinație, elementele elastice metalice, care au și rol de izola- 
toare antivibratile, sînt grupate astfel : arcuri elicoidale, bare de torsiune si 
arcuri lamelare. Cea mai mare răspîndire o au arcurile elicoidale (cilindrice 
sau conice) şi arcurile lamelare. Barele de torsiune au cunoscut cea mai frec- 
ventă utilizare, în mod deosebit, la suspensia automobilelor. 

Arcurile elicoidale sînt solicitate numai la forte axiale centrice, de compre- 
siune sau întindere. La majoritatea reazemelor elastice sînt folosite arcurile 
elicoidale de compresiune, iar, funcţie de destinaţie, acestea sînt precompri- 
mate pentru a evita jocurile montajului. 


Fig. 6.1. Arc elicoidal cilindric : Fig. 6.2. Arc elicoidal conic : 
a — sirmá rotundă; b — bară cu se а — sîrmă rotundă; b — bară cu secti- 
tiune rectangulară. une rectangulară. 
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Fig. 6.3. Caracteristica unui arc li- Fig. 6.4. Forma constructivă a unui 
niar şi elementele geometrice. arc bară de torsiune în patru variante 
ale capetelor de prindere. 


Arcurile elicoidale sînt formate din sirmă sau bară, cu secţiune rotundă 
sau rectangulară, spirele fiind realizate prin înfăşurare pe o elice, după o su- 
prafatá cilindrică (fig. 6.1), sau conică (fig. 6.2). Parametrii specifici ai unui 
arc elicoidal, necesari la proiectarea unui grup de rezemare elastică sint : 
coeficientul de rigiditate axial si transversal, forţa minimă de montaj F;, 
forța maximă de funcţionare Fy, forţa de blocare F, la care se ating spirele, 
lungimea arcului in stare liberă Н, lungimea arcului în stare blocată Hg, 
diametrul exterior D si diametrul sirmei d. Pentru un arc este necesară si carac- 
teristica forța deformatie prezentată conform prevederilor STAS 7067-76 
(fig. 6.3). 

Arcurile lamelare sint solicitate, in principal, la încovoiere. Sint repre- 
zentate printr-o lamelă cu fibra medie dreaptă sau curbă. Cele mai utilizate 
sînt arcurile lamelare drepte asociate astfel încît să formeze un sistem multi- 
lamelar convenabil pentru a realiza, atît funcţia elastică, cît și pe cea de izo- 
lare a vibratiilor. Parametrii caracteristici ai unui arc lamelar sînt : coeficien- 
tul de rigiditate după direcţia de deformare, deformația (săgeata) maximă, 
lungimea, lățimea şi grosimea. 

Arcurile bară de torsiune sînt compuse dintr-un element elastic, de obicei 
bară dreaptă, asamblat cu elemente de prindere care-l obligă să acumuleze 
lucru mecanic de deformatie la solicitarea de torsiune. Aceste arcuri au dimen- 
siuni de gabarit reduse, sint de construcție simplă, prezintă ușurință la montaj 
si întreţinere. In figura 6.4 se redă forma constructivă a unui arc bară de tor- 
siune în mai multe variante ale capetelor de fixare. 


6.2. Elemente antivibratile din cauciuc 


La maşinile cu acţiune vibrantă (plăci vibratoare compactoare, rulouri 
vibratoare, ciururi vibrante, transportoare vibrante, vibroînfigătoare etc.), 
elementele antivibratile din cauciuc, care intră în componența sistemului 
elastic şi de amortizare, determină regimul funcţional. Astfel, dacă elementele 
antivibratile nu sînt amplasate raţional în structura mașinii şi nu se cunose 
suficient proprietăţile fizico-mecanice reale ale acestora, atunci pot apare si- 
tuatii care conduc la o funcţionare anormală și la distrugerea in timp scurt a 
componentelor mașinii. Toate acestea sint însoţite si de influenta negativă 
asupra condițiilor de muncă și confort ale mecanicului, 
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În cazul în care funcţionarea maşinii are loc pentru un regim determinat, 
care satisface cerințele parametrilor funcționali, tehnologici, de fiabilitate si 
ergonomici, evitind rezonanţa, atunci elementele din cauciuc îndeplinesc 
rolul de izolatoare antivibratile, avînd la bază proprietatea de elasticitate a 
cauciucului. De asemenea, capacitatea cauciucului de a absorbi o bună parte 
din energia mecanică face ca amplitudinea vibratiilor să fie diminuată mai 
ales la trecerea prin rezonanţă, caz în care elementele din cauciuc joacă rolul 
de amortizoare, avind la bază proprietatea de disipare a energiei. 

Pentru marea categorie a mașinilor care nu utilizează vibraţiile in pro- 
cesul tehnologie de lucru, ca principiu de funcţionare, elementele antivibratile 
din cauciuc sînt folosite pentru izolarea unor părţi din mașină sau a maşinii 
față de fundaţie. De exemplu, la excavatoare, încărcătoare, autogredere, auto- 
screpere, ventilatoare, turbine, utilaje din industria chimică si petrochimică, 
se utilizează în mod frecvent sisteme și elemente antivibratile pe bază de 
cauciuc. 

Avantajele utilizării elementelor din cauciuc fată de arcurile metalice pot fi 
sintetizate astfel : 

a) factorul de amortizare este mult mai mare la cauciuc decit la oţel. 
Amortizarea internă fiind necesară în cazul unor șocuri aplicate brusc, in 
cazul rezonantei sau al unei game de frecvențe de rezonanță prin care trece 
agregatul atit la pornire cit si la oprire ; 

b) la acelasi volum, cauciucul inmagazineazá cantitáti mai mari de ener- 
gie decit oţelul; 

c) cauciucul are o mare rezilientá în comparaţie cu oţelul; 

d) sistemele elastice și de amortizare compuse din elemente pe bază de 
cauciuc sint mai stabile decit arcurile din oţel; 

e) transmiterea zgomotului prin cauciuc este mult mai mică decit la ote, 
viteza de propagare a sunetului prin cauciuc fiind de 45 m/s, iar la oţel de 
5 100 m/s; 

f) datorită modulului de elasticitate mult mai mic decit la oţel, cauciucul 
asigură sisteme de rezemare cu frecvenţe proprii joase, fiind posibilă evitarea 
zonelor de lucru în rezonanță sau în vecinătatea acestora ; 

g) cauciucul nu necesită întreţinere în exploatare; 

h) cauciucul este capabil de a suporta rezistenţe mari de scurtă durată 
(suprasareini accidentale) ; 

i) cu ajutorul cauciucului, se pot realiza construcții simple și uşoare ale 
sistemelor de izolare antivibratilă. 

Dezavantajele utilizării elementelor din cauciuc comparaliv cu cele din otel 
sint următoarele : 

a) diminuarea proprietăţilor elastice sub influenţa factorilor atmosferici 
de mediu (lumină, ozon, apă) si a produselor petroliere cu care intră in contact 
în timpul exploatării (uleiuri minerale, acizi, motorină). Acest dezavantaj 
poate fi înlăturat prin măsurile speciale de protecţie mecanică sau chimică 
care se realizează la fabricarea cauciucului ; 

b) variația de temperatură peste anumite limite de funcţionare stabilite 
pot scoate din funcţiune sistemul; 

c) apariția fenomenului de îmbătrînire, însoțit de diminuarea rezistenţei 
şi a caracteristicii de elasticitate, scoate sistemul de funcţiune după o perioadă 
cuprinsă între 5 ani şi 20 ani. Perioada de serviciu depinde şi de modul de soli- 
citare (statică, dinamică), si de factorii de mediu ; 

d) cost de fabricaţie mai ridicat decît la arcurile din oţel, in special Ја 
o producţie de serie mică sau de unicat, 
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6.2.1. Modele reologice ale elementelor antivibratile din сапеіпе. Carac- 
teristica fundamentală a tuturor polimerilor o constituie existența unor lanțuri 
moleculare lungi şi flexibile. Flexibilitatea macromoleculelor stabileşte carac- 
terul proprietăţilor mecanice și fizice ale polimerilor. 

Cauciucul (natural sau sintetic) constituie baza materialelor antivibratile 
utilizate în construcţia de mașini. Pentru starea solidă, cauciucul se prezintă 
sub două faze : cristalină si amorfă. 

Existenţa celor două stări fazice ale cauciucului implică o mare varietate 
de proprietăţi fizico-mecanice structurilor supramoleculare necesare mate- 
rialelor antivibratile. În funcţie de temperatură, cauciucul se află în trei stări : 
sticloasă, elastică şi viscoasă. Se menţionează că trecerea de la o stare la alta 
se produce numai ca urmare a schimbării temperaturii. 

Pe baza schimbărilor structurale, s-a putut explica, din punct de vedere 
calitativ, natura elasticităţii, viscozitátii si plasticitátii cauciucului. Astfel, 
la deformarea elastică, sub influența aplicării forţei exterioare, moleculele 
cauciucului isi modifică distanța proportional cu forţa, in limita mărimii 
forţelor intermoleculare. După îndepărtarea acestei forte, rețeaua moleculară 
revine la starea iniţială de echilibru, iar deformarea materialului dispare. 
Deformarea de acest tip se numeşte elastică si este guvernată de legea lui 
Hooke. 

Faptul că materialele pe bază de cauciuc nu se comportă integral nici ca 
cele lichide, nici ca cele solide, datorită caracterului structurilor lor, s-a apreciat 
că pot fi definite ca materiale de tip „viscoelastic“. Legile clasice ale mecanicii 
corpurilor elastice solide (după Hooke) şi lichidelor viscoase (după Newton) 
arată cá la aplicarea unei forte corespunde o deformatie si respectiv o anumită 
viteză de deformare. În ambele cazuri, însă, starea de echilibru se stabileşte 
instantaneu, timpul nefiind un parametru care să influenţeze aceste feno- 
mene, 


La materialele antivibratile pe bază de cauciuc există un interval de timp 
(o durată) între momentul aplicării forței și apariţia efectului. Această intir- 
ziere se caracterizează prin trei factori : 

— dependenţa fenomenului de deformare ca urmare a efortului constant 
aplicat, sau altfel spus variantia în timp a deformatiei realizată cu forta con- 
stantă ; 

— variaţia în timp a efortului necesar aplicat pentru a menține o defor- 
matie constantă, fenomenul de relaxare a forței; 

— diferenta de fază între efort si deformatie, atunci cînd materialul 
este supus la o solicitare ciclică, evidenţiază comportarea vîscoelastică a 
materialului. 

În baza teoriei viscoelastice, reacţiunea (răspunsul) mediului la acţiunea 
forţei exterioare aplicate poate fi obţinută printr-o combinaţie între compor- 
tarea elastică liniară și comportarea vîscoasă liniară. 

Pentru a analiza răspunsul cît mai fidel al materialelor antivibratile pe 
bază de cauciuc, considerate că au o comportare viscoelastică liniară, s-a 
recurs la modelele compuse din mai multe elemente simple pe bază de faze 
elastice si viscoase. 

Modelul Voigt-Kelvin generalizat 

Mediul viscoelastic tip model Voigt-Kelvin generalizat este alcătuit 
din n elemente simple (arc, amortizor legate în paralel) Voigt-Kelvin legate 
in serie (fig. 6.5). 
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Fig. 6.5. Model Voigt-Kelvin generalizat. 


Tensiunea totalá in intregul mediu va fi tensiunea din fiecare element, 
iar deformatia totală va fi suma deformatiilor corespunzătoare fiecărui ele- 
ment, astfel : 


n 
e == & F € +t... ا‎ £y +... + e = x Eks 


O = бр = Oz =... = Ср =... = Op == С, 


iar ecuațiile constitutive pentru fiecare element sint: 


o == с = Eje + Mt 
с, = С 

Gy = а 

Jem ce 


et 


n а 
Deci se poate scrie: є() = X elt); e(l) = (E: J "| exe. (6.1) 
к=1 


Pentru ecuaţia de stare se elimină e,(t) între relaţiile (6.1) şi astfel se ob- 
ține relaţia scrisă sub formă operațională : 
е 1/Е, T 
є( = c(l) y; ———£——. (6.2) 
is Лк. 

E, ot 

Din ecuaţia (6.2), se constată că deformația totală este o însumare de 
deformatii viscoelastice a tuturor modelelor simple. 

Se aplică tensiunea с = o, constantă în timp, iar ре baza condiţiilor de 

echilibru și continuitate, impuse modelului Voigt-Kelvin generalizat, avem : 


z(t) == 55 (1 кчы а Зин) 


^k 


dar 


deci se obține: e(l) = - (E, а. (0.3) 
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Fig. 6.6. Model Maxwell generalizat. 


Modelul Maxwell yeneralizal 

Acest model este alcătuit din n elemente Maxwell legate în paralel 
(fig. 6.6). 

Deformatia totală a mediului e(/) este egală cu deformația fiecărui ele- 
ment în parte e,(D), astfel: elf) = cÑ), К = 1, 2,... п, 


n 
iar tensiunea totală din mediu va fi: o(f) = Y; olb. (6.4) 
К=1 


Ecuația constitutivá de stare pentru elementul k din modelul Maxwell 
generalizat este : 


£j = al Ey + ol ts (6.5) 
sau ОВ 2 гы» =] бү. (6.6) 
at Tk E д 


Prin eliminarea lui c; între (6.4) si (6.6), se obţine ecuaţia operaţională 


de stare sub forma: 
^ n ~ A 1 
colt) = = Bp -4 x1 І (6.7) 
ét T ёі 
k= 


La s = e, = constant pentru un element avem: 


с) = Еее Felt, 
n T" 
iar pentru întreg modelul va fi: olf) = e, Xj Ее Eiu), (6.8) 
k=i 


Relaţia (6.8) exprimă relaxarea tensiunii în cazul modelului Maxwell 
generalizat. 

Prin utilizarea modelului generalizat Voigt-Kelvin, se obţine funcţia de 
fluaj, cea mai generală pentru un corp cu o comportare viseoelastică liniară, 
iar cu modelul Maxwell generalizat se obține expresia cea mai completă pentru 
funcţia de relaxare a tensiunii în cazul mediului vîscoelastic. 


Modelul viscoelastic ereditar liniar Volterra-Bollzmann 

Pentru materialele antivibratile din cauciuc, se mai utilizează si modelul 
reologice viscoelastic ereditar liniar Volterra-Boltzmann. Ьа acest mediu, 
reacţia mecanică este determinată de „istoria“ solicitărilor termomecanice 
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anterioare, adică deformația depinde nu numai de starea de solicitare din mo- 
mentul dat, ci și de starea de solicitare anterioară. În sens antropomorfic, se 
spune cá un asemenea mediu este dotat cu memorie. 

La un mediu cu memorie, se presupune că la momentul 7 s-a aplicat ten- 
siunea с (т), iar după trecerea intervalului de timp dr deformația va fi de, 
fati de relaţia 

de = c(Df'(I — «)d«, (6.9) 


unde f'(/ — т) este funcția de memorie care este rapid descrescátoare, expri- 
mind faptul cá evenimentele (solicitárile) mai recente au o influentá mai mare, 
ca pondere, asupra efectului decit cele care au avut loc mai de mult. 
Prin integrarea ecuatiei (6.9), se obtine deformatia produsá de eveni- 
mentele (solicitárile) trecute (sau anterioare momentului dat), astfel: 
1 
e(t) = f в(т)['(@ — т)ат. (6.10) 


— 20 


La momentul £, deformația este:  e"(f) = olt) JE, (6.11) 
iar deformația totală conform principiului lui Boltzmann va fi: 


sau e(t) = 20. } LO '(! — cds. (6.12) 


Relatia (6.12) este o ecuaţie integrală Volterra de speța a doua. 
Pentru т < 0, efortul este nul, iar pentru т > 0, efortul va fi o = ø, 
caz in care expresia deformatiei devine : 


t 
e(t) pus + бу ( f'(t— т)ат 
0 
sau e(l!) = oo! + [f(D — f(0)]1. (6.13) 
Funcţia e(f) este reprezentată grafic in figura 6.7, iar în relația (6.13) 
avem : f(f) — primitiva functiei ГО) f, = Е, 


Dacă f'(1 — т) se alege astfel încît f(0) = Io, atunci expresia deformatici 
specifice va fi: є(Ї) = соЃ(0) reprezentată in figura 6.7 prin segmentul de 
curbă CD. Se subliniază că primitiva f(t) astfel definită este tocmai funcția de 
fluaj, iar derivata ei este funcția de memorie. 


Fig. 6.7. Variatia deformatiei specifice cu timpul (5), in cazul mode- 
lului vîscoelastic ereditar Volterra-Boltzmann (a). 


Pentru cazul general cînd tensiunea с este o funcţie de timp, în relaţia 
(6.10) vom integra prin părți astfel : 


t 


t 
\ в(х)/'@— т)айт== ( e'(«) f(t — т) — olt) ft — т) 


i 


—.00 - 


şi considerind nule tensiunile piná la momentul / — 0, expresia deformatiei 
va fi: 


t 
elt) = f o'(t)f( — т)йт. (6.14) 
— oo 
Rezultă că deformația unui corp ereditar poate fi determinată în orice 
moment dacă se cunoaște funcţia de fluaj si variaţia în timp a tensiunii. 
Prin rezolvarea ecuaţiei integrale (6.12) în raport cu с(0), se obţine: 


Í 
c(t) = Es(t) — { R(l— «)e(«)d v, (6.15) 
0 
in care R(t — т) este nucleul de relaxare. 


6.2.2. Caracteristici fizico-mecanice ale elementelor din cauciuc. În 
vederea stabilirii, pe baze experimentale, a proprietátilor fizice si mecanice 
ale cauciucului, au fost utilizate epruvete de probă extrase din materialul 
vulcanizat. Parametrii fizici si mecanici, determinaţi pe epruvete, au permis 
numai aprecierea calitativă, sub formă comparativă a diverselor materiale 
vulcanizate pe bază de cauciuc, fárá însă a fi posibilă extrapolarea acestor 
rezultate pentru piesele reale sub formă finită individualizate ca elemente 
antivibratile. 

Pentru fabricantul de articole tehnice din cauciuc, într-o primă etapă, 
este important să cunoască proprietăţile fizico-mecanice ale vulcanizatelor 
determinate pe epruvete, ca apoi să poată urmări si comportarea în lucru a 
elementelor finite. Proiectantul și utilizatorul elementelor antivibratile din 
'auciuc sint interesați să cunoască proprietăţile fizico-mecanice ale elementului 
şi sistemului, deci parametrii globali caracteristici. 

Deoarece ambele metode se impun în tehnica curentă de lucru, vor fi 
prezentate principalele caracteristici tehnice, atit ale epruvetelor, cit si ale 
elementelor antivibratile din cauciuc. 

Principalele caracteristici fizico-mecanice ale epruvetelor din cauciuc 

vuleanizat 

Prin procesul de vulcanizare, care se desfásoará in conditii de tempera- 
tură si presiune stabilite, se realizează legăturile chimice transversale in lantu- 
rile macromoleculare ale elastomerului. Aceste legături chimice iau naștere 
pe baza unor substanţe introduse în amestec ce se numesc agenti de vulcani- 
zare. Printre agenţii de vulcanizare, cu utilizarea cea mai mare, se află sulful, 

În vederea grábirii procesului de vulcanizare si pentru a mări activitatea 
sulfului în amestec, se mai introduc si acceleratorii de vulcanizare. 

Proprietăţile fizico-mecanice ale materialelor vulcanizate pe bază de 
zauciuc depind în principal, atit de cantitatea de sulf, cît si acceleratorii de 
vulcanizare, De asemenea, pentru a corecta sau a conferi noi valente unor 
parametri fizico-mecanici în amestec, se introduc anumite ingrediente. Acest 
proces se mai numește „șarjare“ sau ..ranforsare* si este direct legat de com- 
portarea vîscoelastică a elastomerului în timpul solicitării. Ranforsarea se 
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realizează si are efect numai dacă interacțiunea ingredient-elastomer (adică 
agentul de ranforsare sau şarjare) participă activ în procesul de vulcanizare 
la realizarea mecanismului de reticulare. 

Dintre elementele de șarjare cel mai frecvent utilizat este negrul de fum. 
După procesul de fabricare, negrul de fum se grupează în : 

— negru de fum de canal (cu 95% carbon), este foarte activ în procesul 
de vulcanizare ; 

— negru de fum de furnal (cu circa 98% carbon), este mai puţin activ 
decit negrul de fum de canal; 

— negrul de fum rezultat din disociere termică (cu circa 98%, carbon) 
este slab activizant în procesul de vulcanizare. 

Pentru a îmbunătăţi schimbul de căldură cu exteriorul în timpul lucrului 
la solicitări ciclice, atunci în amestecul de cauciuc se introduce oxid de zinc. 
La noi în țară, au fost obținute rezultate foarte bune de către ICPCMP Bucu- 
reşti care a elaborat tehnologia de preparare şi vulcanizare a cauciucului 
antivibratil pentru patru amestecuri omologate. 

Principalele caracteristici fizico-mecanice, care se determină în regim static 
pe epruvete standardizate, sînt : а) modulul de elasticitate (Young) pentru o 
deformatie relativă 100%, daN/cm?; b) alungirea relativă efectivă, %; 
c) alungirea remanentă, %; d) rezistenţa la sfisiere, daN/em?; e) duritatea, 
“Sh (А); f) compresiunea remanentă, % . 

Principalele caracteristici fizico-mecanice determinate pe epruvete în regim 
dinamic sint: a) modulul de elasticitate longitudinal (Young), daN/cm?; 
b) rezistenţa Yerzley, 9, ; c) numărul de cicluri pînă la apariţia primei amorse 
de fisurare ; d) numărul de cicluri necesar evoluției rupturii în masa de cauciuc 
pină la 4 mm, 6 mm si 8 mm ; e) temperatura în masa de cauciuc supus la 
solicitarea repetată, °С; f) deformația remanentá, 94. 

Caracteristicile mecanice de la punctele a) si b) se determină cu  oscilos- 
copul Yerzley, caracteristicile de la punctele c) si d) se determiná cu ajutorul 
flexometrului De Mattia, iar cele de la punctele e) si f) cu ajutorul flexome- 
trului Goodrich. 

Răspunsul viscoelastoereditar, la acţiunea solicitărilor aplicate, este 
exprimat cu ajutorul parametrilor mecanici ce caracterizează comportarea 
macroscopică, globală, a epruvetei supusă probelor. Legătura analitică dintre 
diverşii parametri mecanici are la bază legile ce guvernează deformarea elastică 
a elementului de cauciuc si constantele fizice specifice cauciucului. Astfel, 
principalii parametri mecanici globali sint: deformația specifică, tensiunea 
normală, împreună cu următorii parametri fizici : modulul de elasticitate lon- 
gitudinal (Young), modulul de elasticitate transversal, modulul volumic, 
coeficientul de frecare internă sau unghiul de pierdere mecanic, coeficientul 
lui Poisson. Pentru unii din parametrii citati, în cazul epruvetelor din cauciuc, 
trebuie tăcute precizări speciale. 

Deformatia specifică se definește ca raportul dintre deformația efectivă 
(alungirea, scurtarea) Ah si înălțimea inițială a elementului họ, adică : 

e = Ah[h, = (h — ho) ho. (6.16) 

Se notează > = h/hg si atunci se obține: ЛА = e + 1. (6.17) 


Ї 


Pentru cazul general, cînd deformația elementului din cauciuc este omo- 
genă, valorile àj, №, A4 caracterizează trei direcții ortogonale, iar dacă elemen- 
tul este un cub cu muchia unitară după deformatie, se va transforma într-un 
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paralelipiped cu muchiile 7, №, 23: Cauciucul isi păstrează volumul constant 
în timpul deformării, deci : 


ый = 1. (6.18) 
Tensiunea normală 
Considerăm o epruvetă din cauciuc solicitată uniaxial (întindere-/compre- 
siune). În timpul deformării, secţiunea se modifică pe toată înălţimea, ca ur- 
mare a modificării formei epruvetei. În acest caz, se va introduce noţiunea 
de tensiune reală o si tensiunea convențională c* definite astfel: 
c = PJA; (6.19) 
с* = PlAy (6.20) 
unde P este sarcina axială echivalentă a solicitărilor exterioare ; Ao, A — aria 
secțiunii transversale în stare nedeformatà si, respectiv, deformată. 


Pe baza condiţiei de volum constant a epruvetei de cauciuc, Аһ, = Ah 
şi tinind seama de 2, se obține: 


A == АҺ == ASA, (6.21) 
iar tensiunea efectivă (reală) va fi : 
a == (Р[А„)\, 
sau с = Àc*. (6.22) 


Modulul de elasticitate stalic 


Deoarece la deformarea cauciucului are loc fenomenul de relaxare a ten- 
siunii, atunci, pentru a caracteriza procesul de deformare, au fost introduse 
două noțiuni, astfel: 

— modulul de elasticitate la echilibru E si б, corespunzător situaţiei 
cînd în timpul aplicării forţei are loc procesul complet de relaxare ; 

— modulul de elasticitate instantaneu E, si Gy, adică E, = lim E(f) 

1—0 
şi Gy = lim G(f), ceea ce înseamnă că aceste mărimi caracterizează materialul 
10 
ideal elastic. 

Pentru epruvete, experimental, modulul de elasticitate se determină la 
viteze mari de deformare, іп cazul Gy, E, şi la viteze foarte mici de defor- 
mare (9...2)-10-+ m/s, în cazul parametrilor G și E. 

În cazul cauciucului șarjat cu negru de fum, se constată o creștere a mo- 
dulului de elasticitate, făcindu-l mai rezistent la deformare. 

Duritatea cauciucului 


În cazul materialelor pe bază de cauciuc, nu se poate indica o anumită 
valoare pentru modulul de elasticitate care poate fi precizat numai în condiţii 
bine determinate. Acest lucru ar complica foarte mult metodologia de calcul 
şi verificare a elementelor din cauciuc. De aceea, s-a căutat ca parametrul de 
verificare operativă a cauciucului să fie duritatea. 

Duritatea reprezintă proprietatea cauciucului de a rezista (opune rezis- 
tentá) la pătrunderea în el a unui corp standardizat ca formă și dimensiuni. 
Duritatea se determină prin două metode standardizate. Astfel STAS 
STAS 5441/1-74 stabilește metoda de determinare а durității materialelor 
vulcanizate pe bază de cauciuc natural sau sintetic, indicîndu-se mărimea durie 
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tátii în grade internationale (IRHD). Scara de duritate la gradul zero trebuie 
să reprezinte duritatea unui material cu modul de elasticitate zero, iar gradul 
100 să reprezinte duritatea unui material cu modul de elasticitate infinit. 

Deoarece foarte multe firme de specialitate din străinătate şi de la noi 
indică numai duritatea în grade Shore A, în continuare, se va utiliza această 
scară de duritate. Determinarea durității cauciucului în grade Shore A este 
reglementată în STAS 5441/2-74. Prin duritatea in grade Shore A se înțelege 
rezistența opusă la pătrunderea în cauciuc a unui corp tronconic de dimensiuni 
determinate. Gradele de duritate cuprinse între zero și 100 sînt indicate pe 
un cadran gradat în mod corespunzător. De asemenea, Fișa UIC 827-1 (CFR) 
dă indicaţii asupra verificării durității în grade Shore A. 

in materiale pe bază de cauciuc cu modul de elasticitate mic, duritatea 
exprimată in grade IRHD este aproximativ aceeaşi cu duritatea in grade 
Shore A. 


Principalele caracteristici tehnice ale elementelor antivibratile din cauciuc 


Elementele antivibratile din cauciuc reprezintă „unităţile funcționale“ 
de bază care intră în componenţa sistemelor elastice si de izolare a vibratiilor. 
Deoarece nu se pot tace extrapolări corecte ale mărimii caracteristicilor fizico- 
mecanice, determinate pe epruvetă, la trecerea pe elemente reale, constitu- 
tive, este necesară cunoașterea caracteristicilor mecanice ale acestora, precum 
si influența directă a unor factori. 

Coeficientul de formă este detinit de raportul dintre aria transversală în- 
cárcatá si aria liberă a elementului solicitat la compresiune. Functie de coefi- 
cientul de formă variază modulul de elasticitate longitudinal, tensiunea admi- 
sibilă și caracteristicile de amortizare. Acesta este dat de relația 


Ф == Află a (6.23) 


unde A, este aria încărcată ; A, — aria liberă. 

Pentru elemente de cauciuc cu о geometrie simplă şi de formă regulată, 
coeficientul de formă este dat de relaţii simple, astfel: 

— element cilindric cu diametrul d si înălțimea h: 


Ф == djih; (6.24) 


— element prismatic cu laturile suprafeței încărcate а х Ù și înălțimea А : 


ab 
M Je 6.25 
D 2h(a + b) ( ) 


— element inelar cu diametre d;, d, (d, > d,) si înălţimea АЛ: 
Ф = (d, — d,)/(Ah). (6.26) 


Relaxarea tensiunii la deformatie constantă a fost evidențiată în cazul 
încercării elementelor antivibratile din cauciuc. Fenomenul este mai accentuat 
(predominant) în cazul cauciucului puternic sarjat cu negru de fum. 

Fluajul este fenomenul care se caracterizează printr-o deformare continuă, 
atunci cînd sarcina aplicată elementului din cauciuc este constantă. Acest 
proces se desfăşoară după o lege exponențială si se încheie după un anumit 
timp. La descărcarea elementului de cauciuc deformația elastică si de fluaj 
revin pînă la o anumită valoare tinzind către valoarea iniţială, pînă la un anu- 
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Fig. 6.8. Diagrama de fluaj (а) а unui element din cauciuc si variaţia modulului de 
elasticitate transversală (b) funcţie de duritatea cauciucului [41]. 


mit rest de modificare a formei. Aceasta reprezintă o măsură pentru elastici- 
tatea elementului din cauciuc. Prin urmare, dacă restul de modificare a for- 
mei (sau înălțimii elementului) este mic, rezultă că elasticitatea elementului 
este ridicată si are fluaj redus. În figura 6.8, a este reprezentată diagrama de 
fluaj a unui element antivibratil din cauciuc moale solicitat la compresiune. 

Pe diagramă s-a reprezentat mărimea à = h/h) sau A =1 + e în аха 
ordonatelor, iar timpul pe axa absciselor. 

Se apreciază cá un element de cauciuc, solicitat un timp mai îndelungat 
la cicluri repetate de incárcare-descárcare, are o elasticitate bună dacă restul 
de modificare a formei (ináltimii) este de circa 2%...5%, iar valorile de fluaj 
se situează între 5%...10% din întreaga deformatie elastică. 

Modulul de elasticitate stalie 

Pentru calculul elementelor antivibratile din cauciuc este necesar a se 
cunoaște modulul de elasticitate longitudinal E si transversal б. 

Modulul de elasticitate transversal G reprezintă capacitatea cauciucului 
de a rezista elastic la deformatiile unghiulare de forfecare. El nu depinde de 
forma constructivă a elementului antivibratil din cauciuc, ci numai de ameste- 
cul de cauciuc prin duritatea acestuia (fig. 6.8, b). 

În tabelul 6.1 se prezintă valorile comparative ale modulului G după 
diferiți autori. 

Modulul de elasticitate longitudinal E reprezintă capacitatea cauciucului 
de a rezista elastic la deformatii longitudinale (axiale) datorită solicitării de 
compresiune sau întindere. 

Între modulul de elasticitate longitudinal E si cel transversal G există o 
anumită legătură dată, fie sub forma unor relaţii analitice, Пе sub forma unor 
diagrame de corelație. Pentru elementele din cauciuc supuse unei solicitări 
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Tabelul 6.1 


Valori ale modulului de elasticitate transversală С, în daN/cm? 


Duritatea cauciucului [*Sh (A)] 
30 | 40 | 4 | 50 | 55 | 60 


Autorul 


== 4,66 | 5,62 | 6,88 | 8,34 9,55 | 11,33 | 13,55 | 16,00 Göbel [41] 
3,22 | 4,67 | 5,33 | 6,22 | 7,33 $,67 | 10,00 | 12,00 == Crede [45] 
3,00 | 4,50 | 5,40 | 6,40 | 8,10 | 10,60 | 15,70 | 17,30 | 22,20 Lindley [56] 
2,80 — 4,20 | 5,60 — 8,40 | 11,20 — 14,70 Poturaev [72] 


de compresiune, la care cauciucul nu este legat de armáturile metalice, modulul 
longitudinal va fi diferit față de cazul cînd la aceleaşi armături cauciucul este 
legat prin vulcanizare. Astfel, se vor analiza cele două cazuri și anume : 

a) element de cauciuc solicitat axial la compresiune cu suprafeţele Їгоп- 
tale plane (încărcate), nelegate de cauciuc. Acesta este un model experimental, 
uneori departe de a reprezenta cazul real de realizare practică a unor montaje 
antivibratile. Elementul de cauciuc are suprafețele plane frontale unse cu 
vaselină fluidă sau glicerină, astfel încît să micșoreze in mod considerabil 
coeficientul de frecare la zona de contact dintre armături și cauciuc. În timpul 
procesului de deformare, înălțimea elementului de cauciuc se scurtează, 
iar suprafața laterală isi menţine forma inițială, fără a se bomba, iar diametrul 
se mărește în mod corespunzător. Pentru un astfel de element, ce reprezintă 
un model de studiu, legătura dintre modulele E și G este dată de relaţia: 


E = 26(1 + v), (6.27) 


în care v este coeficientul lui Poisson definit ca raportul dintre deformația 
specilică pe direcţie transversală şi deformația specifică pe direcţie axială. 

Pentru cauciuc, în mod experimental, s-a dovedit că valorile lui v variază 
între 0,465 şi 0,527 [56], [71], iar în cazul adoptării unei valori medii pentru 

= 0,5, avem E =3G; 

b) element de cauciuc solicitat axial la compresiune cu ambele suprafețe 
frontale, legate prin vulcanizare de cauciuc. În acest caz, legătura dintre mo- 
dulele E și G nu se ma? păstrează ca în expresia analitică (6.27). Acest lucru 
se explică prin faptul că, în timpul compresiunii axiale, straturile elementare, 
paralele cu armăturile, sînt apăsate înspre exterior prin alunecare, luînd naştere 
solicitări tangentiale. Această solicitare se caracterizează prin efort unitar 
de forfecare variabil de-a lungul axei longitudinale, fiind maxim în zona de 
aderentá a cauciucului cu armáturile si minim în zona planului median trans- 
versal. Se menţionează cá la acest tip de element, deformația transversală 
(la forfecare) este nulă în vecinătatea armăturilor metalice și maximă în zona 
planului median transversal. Rezultă că modulul de elasticitate va fi diferit 
față de cazul deformárii transversale libere, cînd cauciucul nu este legat de 
armături. Pentru amortizoarele cu armături aderente, modulul de elasticitate 
longitudinal static E, depinde, atit de coeficientul de formă, care ia în seamă 
mărimea şi felul suprafețelor cauciucului, precum si de duritatea cauciucului. 

După Góbel [41]. modulul de elasticitate static E, se calculează cu urmá- 
toarea relaţie : 


E, = kg, (6.28) 


05 10 15 20 25 30 
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Fig. 6.9. Variatia coeficien- Fig. 6.10. Variația modulului de 
tului ide formă [41]. elasticitate longitudinală Es, im re- 
gim static, funcție de coeficientul de 
formă Ф şi duritatea cauciucului [33, 

41, 73]. 


in care G este modulul de elasticitate transversală funcție de duritate, dat în 
figura 6.8; lg — coeficientul de multiplicare. 

Variatia coeficientului de көр ray funcţie de coeficientul de formă 

prezentată i figura 6.9, după Góbel [41]. 

Utilizind relatia (6.28) si diagramele din figurile 6.8 si 6.9, s-a calculat 
modulul ££, aes u pe valori ale lui Ф, funcţie de duritate, rezultatele fiind 
prezentate in tabelul 6.2. 

Tabelul 6.2 
Modulul de elasticitate 7, (daN/cm") 
(după datele din fig. 6.8 şi fig. 6.9) 


Duritate [*Sh] 
- гаиа карра 
55 | 60 65 70 79 
ЭОЕ ИЕА căt ai MU qe. pa TEENS 
| 
0,25 22,00 27,14 33,23 40,28 46,13 54,72 65,45 | 77,28 
0,50 24,28 20,00 30,67 44,00 51,00 60,40 72,22 85,28 
0,75 43,50 52,43 64,20 77,81 89,10 105,71 126,42 149,28 
1,0 49,44 59,63 73,00 88,49 101,33 120,21 143,77 169,76 


După Crede [45], modului longitudinal E, se allă in următoarea relaţie 
cu modulul G: 
DNE D-lui (6.29) 


După Tolskii [97], legătura dintre E, și G se ia de forma : 
AER 14 (6.30) 


În tabelul 6.3, după Ker Willson [54], se indică valorile modulului Es 
funcție de coeficientul de formă și de duritate 

În figura 6.10, este prezentată familia de curbe privind у E an 
lului E, functie de coeficientul de formă Ф si duritatea cauciucului i 
Shore [33, 41, 73]. | 
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Tabelul 6.3 


Modulul de elasticitate E, (daN/cm") 
(după Ker Wilson) 


iodulului Es, functie de coeficientul de formă si duritate in grace 1111, 


rile [56, S5], se recomandă următoarea relate peniru d, astfel 


E (1 2nd?) (06.31) 


in care: E = 3 este modulul de elasti- 
citate al elementului din cauciuc, fără 
aderenţa cauciucului de armăturile me- 
talice ; B — coeficient de multiplicare 
are depinde de duritatea IRHD [56]. 
Modulul de elasticitale al cauciucului 
anlivibralil românesc 
Se consideră un element de cauciuc 
de formă geometrică regulată cu secțiunea 
rotundă. Astfel, in figura 6.12, s-a notat 
cu F forţa ce acționează asupra elemen- 
asul. Ы treptele de defowHdre a tului de cauciuc cu valori de la zero la F maz 
unui.element din cauciuc cu sec cu trepte intermediare F, la h, e 
tiune rotundă plină. unde h, este înălțimea iniţială a elemen- 
tului, iar h; este înălțimea elementului de 
cauciuc, în stare detorimată, corespunzătoare treptei de încărcare i € (0, n). 
Cu 2, s-a notat mărimea deformatiei corespunzătoare treptei „i“ de înc 
Deoarece volumul elementului de cauciuc nu variază în timpul proceselor 
de solicitare mecanică, rezultă cá, pentru fiecare treaptă de încărcare cvasi- 
á, se poate determina teoretic aria efectivà corespunzătoare stării de 
tensionare. Astfel, pentru fiecare treaptă de încărcare (proces de tensionare 
evasistatic), în ipoteza volumului constant, vom avea aria unui element de 
cauciuc cilindric echivalent, dată de relația : 


Fig. 6.12. Schema de încărcare 


are, 


А = Vyl(h — 2). (6.32) 


Deoarece deformatiile sint mici (e < 15%), se poate serie legea lui Hooke 
de unde rezultă modulul E, astfel : 


E, = (F[x)(hy[A). (6.33) 


''inind seama de relația (6.32), expresia modului E, se poate serie sub 
forma : 


E(x) = (ЕАУ) — 2). (6.34) 
unde A = Гуа este coeficientul de rigiditate al elementului de cauciuc, consi- 


derat constant [17]. 

Din relaţia (6.34), se constată cá modulul de elasticitate E,(x) este o 
functre liniară in raport cu deformatia instantanee. 

Se observă că pentru x = Л, rezultă E(h,) = 0, ceea ce este practic im- 
posibil si fără sens fizic. Din practica experimentală, privind, atit durabili- 
tatea elementelor din cauciuc, cît si caracteristica liniară F — xv, rezultă că 
deformația maximă trebuie să fie mai mică decit 15%, din înălțimea inițială, 
adică : 


nică macroscopică a mediului de a se opune solicitării, deci reprezintă mărimea 
fizică de legătură dintre forţele exterioare si deformatiile provocate ca urmare 
a proprietăţilor materialului. Așadar, modulul de elasticitate E, are sens 
fizic numai atunci cînd există o stare de solicitare, pentru că numai în acest 
caz poate fi considerat drept parametru fizico-mecanic al materialului. De 
aceea, în cazul deformatiei nule, E(O) = К /У, se va numi modul de elasti- 


citate convenţional E, pentru că el nu exprimă o stare de solicitare reală. 


Pentru determinarea modulului Es, au fost efectuate încercări pe două 
tipuri de elemente din cauciuc românesc elaborat de ICPCMP Bucureşti si 
omologat de INCERC. Ambele amortizoare sint caracterizate prin coeficientul 
de formă Ф = 0,5 si au fost executate din aceleaşi amestecuri de cauciuc. 
Unul din cele două elemente este de formă cilindrică, iar celălalt are suprafața 
laterală profilată. 

Pentru determinarea modulului de elasticitate longitudinal static, în 
cazul elementelor cu cauciucul aderent de armătură, s-a utilizat la încercare 
un element din cauciuc S 1201/AVE- 140.0. cu coeficientul de formă 
Ф = 0,5. Elementul din cauciuc a fost supus unei solicitări axiale la compre- 
siune centrică cu ajutorul unei prese, la o viteză de deformare uniformă de 
5 mm/min, iar deformația s-a măsurat cu un fleximetru (precizia 0,01 mm). 
Pasul deformării a fost de 1 mm, iar deformatia maximă de 10 mm. Volumul 
inițial al cauciucului a fost determinat prin măsurarea volumului de apă dislo- 
cuit dintr-un vas cu apă. De asemenea, au fost măsurate ariile corespunză- 
toare diferitelor trepte de încărcare verificindu-se relația (6.32). 

Diagramele F-x din figurile 6.13 si 6.14 au caracter de liniaritate cu un 
nivel de încredere de 98%, determinat pe baza prelucrărilor statistice a date- 
lor experimentale. Aceste date au fost obținute în urma a 10 încercări pentru 
fiecare element de cauciuc. 

În tabelul 6.4 se prezintă modulul de elasticitate longitudinal E, pentru 
un element elastic profilat cu œ = 0,5, din patru amestecuri de cauciuc ro- 
mânesc. Acest element amortizor este utilizat la excavatoarele S 1201 şi ru- 

rile vibratoare tractate RTV 7 si RVT 12. 

Influența aderenței dintre cauciuc si armălurile metalice. Au fost efectuate 
mai multe serii de determinări experimentale pe elemente de cauciuc de formă 
cilindrică cu armături plane pe ambele fete. Elementul din cauciuc cu un coe- 
і Ф = 0,5 a fost executat în două variante: cu armăturile 
ciuc, deci, neaderante, precum și cu armăturile aderente de 


desprinse de cau 
cauciuc prin vulcanizare. 


Incercárile s-au efectuat în două situaţii distincte si anume : 
— solicitarea ја compresiune centrică a elementului din cauciuc cu ar- 
turile aderente de cauciuc ; 
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6.13. Diagrama fortá-deformatie (la încărcare) pentru un 
izolator cu aria laterală profilată, în cazul a patru 
amestecuri de cauciuc SAB 9, SAB 4a, SAB 22, SAB 31. 


Fig. 6.14. Diagrama fortá-deformatie (la încărcare) pentru 
un element izolator cu aria laterală cilindrică, în cazul a 
două amestecuri de cauciuc SAB 9, SAB Aa. 


Tabelul 6.4 


Modulul de elasticitate longitudinal E, (daN/cm?) 
funcţie de deformatie 


D 


Amestec cauciuc 


SAB 22, 


1 с GAY 2 
SAB 9 SAB 4a SAB 3 


Deformatia [mm] NS] 


0 119 100 36 
1 116 96 39 
2 112 93 34 
3 109 90 33 
4 106 88 32 
5 103 85 31 
6 100 83 30 
T 97 80 29 
8 94 78 28 
9 91 75 27 
10 88 73 | 26 


r_e 


— solicitarea la compresiune centrică a elementului din cauciuc cu armă- 
turile neaderente. Între suprafețele de contact ale armăturilor metalice cu 
cauciucul s-a introdus un strat de vaselină fluidă pentru a micşora forta de 
frecare la alunecare transversală. 

La elementul cilindric din cauciuc cu armăturile metalice aderente de 
cauciuc, prin vulcanizare, s-a constatat fenomenul de deformare maximă în 
planul median transversal și deformare nulă la contactul cu armăturile. La 
elementul din cauciuc cu armăturile neaderente de cauciuc s-a constatat men- 
ținerea formei cilindrice, deci a unui cimp uniform de deformatii radiale co- 
respunzător solicitării axiale la compresiune centrică. 

in tabelul 6.5 se prezintá, in mod comparativ, valorile modulului de 
elasticitate longitudinal Е, pentru cele două situaţii. 

Din analiza valorilor experimentale cuprinse în tabelul 6.5, se c 
că aderenţa armăturilor de cauciuc, realizată în procesul de vulcanizare 
reste modulul de elasticitate al elementului elastic cu cirea 40%. 

Modulul de elaslicilate dinamic 


Tabelul 6.5 


Valorile modulului de elasticitate longitudinal E, (daN/cm?), 
functie de deformația elementului de cauciuc 


ш, cauciuc | SAB 9. " . . SAB 4a 

bor Armături | Armături Armături | Armături 
pic a neade- |, fas] Шейбе d iaz aa 
Deformaţia [mm] "| rente aderente rente | aderents 

0 108 ui | 77 100 

1 104 137 74 93 

2 101 133 72 90 

3 98 129 70 88 

4 94 125 61 м 85 

5 91 120 65 82 

6 88 116 63 79 

7 85 112 61 76 

8 | 32 108 | 58 73 

9 79 104 | 56 71 

10 m |. 400 i 54 | 68 


În acest caz, se va face o prezentare a modulului de elasticitate dinamic al 
auciucului, considerindu-l са mediu viscoelastic, si se vor arăta influenţele 
diferiților factori geometrici, cinematici şi de temperatură. 

Experimental, s-a constatat că, datorită comportării viscoelastice a 
cauciucului, atunci cînd asupra unui element antivibratil se aplică o tensiune 
armonică, deformația instantanee, desi variază tot armonic, este decalată 
(întirziată) cu cantitatea 5 în sens pozitiv pe axa timpului. Practic, însă, a 
fost mai ușor să fie generată o deformatie armonică, de amplitudine si pulsatie 
ușor controlabile, cu ajutorul excitatoarelor cinematice [8, 64, 71]. În acest 
caz, tensiunea mecanică instantanee produsă este tot o funcţie armonică de 
aceeași pulsatie cu deformația impusă, însă defazată în sens negativ ре axa 
timpului. 

Tensiunea armonică c este formată din două componente: 

a) componenta elastică с, care variază armonic si fază cu deformația ; 

b) componenta viscoasă c, care variază armonic, dar defazată cu 7/2 
înainte faţă de deformatie. 

În figura 6.15 sînt prezentate funcțiile о, о, si c, în raport cu timpul (sau 
deplasarea unghiulară ө). 


2.15. Variația tensiunii ca răspuns la deformația armonică 
pentru un element de cauciuc ce se comportă ca mediu 
viscoelastic. 


Márimile instantanee ale tensiunii totale si ale componentelor ei sint 
date de expresiile : 


o = o, sin (ol +35); c, = o, sin ol; o, = o, sin (c + x/2). (6.36) 
Prin compunerea tensiunilor о, si c,, rezultă: 
с = Oe + Gus sau og sin (ol + 8) = o, sin ol + o, sin (ol + z[2); (6.37) 


după identificare se obține : 


a) tg 8 = ojo, (6.38) 
sau ò == arc tg o/o; (6.39) 


unde tg д este coeficientul de disipare internă a energiei; à — unghiul de 
pierdere (disipare) internă sau factor de amortizare ; 


b) og = (oi + 03)1, (6.40) 


in care c este amplitudinea tensiunii totale ; o, — amplitudinea componentei 
elastice a tensiunii; c; — amplitudinea componentei viscoase a tensiunii. 
Dacă mărimile e si с se scriu sub formă complexă, avem : 


m job. 
e = (1e 


= — j(ot4-8) 
= ш) > G == 600 


; raportul c/e definește modulul de elasticitate 
complex. Astfel, se scrie: 


E* = o|e = (6o/sp)ef, sau E* = (age) (cos è +j sin 5). (6.41) 


Relaţia (6.41) se poale scrie si sub forma: 


E* —E,-4-jE, (4.42) 
in care E, = (сој =) cos 8 = He E* este componenta elastică a modulului 
de elasticitate longitudinali; E, == (со/ ёо) sin 5 = Im E* — componenta 


viscoasă a modulului de elasticitate longitudinală. 
Relația (6.42) poate fi reprezentată ca in figura 6.16. 


Ы 


Se observă că între mărimile E*, E, si E, există relaţiile : 
i v 2 E 
tg 8 = E,[E,; Е, E*| cos 8; E, = |E*| sin 8; |E*| = (Е + E). (6.43) 
Pentru elementele antivibratile din cauciuc, valorile unghiului de pier- 


dere mecanică 3 sint mici si, in acest caz, tg à c à. 
In această ipoteză. avem: 


sau Е* = E,(1 + j3g). (6.44) 


De obicei E,, cit si Sg, factorul de amortizare referitor la deformația 
axialá, sint funcții atit de pulsatia mişcării vibratorii, cit si de tempe- 


ratura Ө a mediului. Prin urmare, aceste mărimi 


fizice vor fi scrise astfel: Е ks а A 
E, = Bla, 0) = Eggi dg aos, 0) = Bau a 
(6.43) 


Cu notaţiile (6.45), relaţia (6.44) poate fi 
scrisă asttel : 


$ в s T Fig. 6.16. Reprezentarea geo- 
E* = Еш е (1 + og. o) (6.46) metrică a modulului £*. 
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Relația (6.46) exprimă modulul complex de elasticitate longitudinală 
prin cele două componente ale sale si anume: Eeg este componenta reală 

caracterizează comportarea elastică a cauciucului, considerată ca o func- 
tie de pulsatie si temperatură; Јо 019 — componenta imaginară care 
caracterizează comportarea viscoasă a cauciucului si este funcție de pulsalie 
şi temperatură. 

Mărimea E44, se numeşte modul de elasticitate longitudinal dinamic 
si este definit de raportul dintre tensiune și componenta deformatiei în fazá 
cu tensiunea. 


| Mărimea Og, Ее reprezintă măsura pierderii energiei prin disipare 
internă la deformația cauciucului ca urmare a solicitării axiale. 

Pentru solicitarea tangențială de forfecare a elementului din cauciuc, 
în mod analog, se poate scrie: 

G* = Gal + Jòc). (6.47) 

Intre cele două relaţii (6.46) si (6.17), există o legătură directă, liuind 
seama cá Е, о este direct proportional cu Go, asa după cum s-a văzut anterior, 
rezultă : 


unde K; = Eoo0/Gog este coeficient de proporționalitate (adimensional). 

Interpretarea fizică a comportării interne a cauciucului a condus la ideea 
tratării reologice, considerind că se compune dintr-un număr finit, dar foarte 
mare de elemente viscoelastice (arcuri și amortizoare), pentru care se caută 
ecuaţia de stare. Plecind de la modelele cele mai simple Hooke si Newton, 
se ajunge la o reţea echivalentă comportării globale viscoclastice а cauciu- 
cului. 

Astfel, considerind numai un аге elastic de modul E, avem: 


с = Eye, (6.48) 


iar pentru un element viscos: с = v, (6.49) 
sau sub formă operaţională: о = 10/01. (6.50) 
Pentru modelul Voigt-Kelvin (fig. 6.18, a), relația o = Ege + qé poate 


fi scrisă sub formă operaţională astfel: 


g= (E E d | 5, (6.51) 


iar pentru modelul Maxwell (fig. 6.18, 0), avem: 
E û + Ó “э 
ps 4 T1 qe -— в. (6.52) 


Pentru modelul Zener din figura 6.30, ecuatia de stare este de forma 


(1 + Е) + (Ет) = (1/Е,)б + (17), (6.53) 


b 


Fin. 6.17. Modele viscoelastice pen- Fig. 6.18. Mo- 
tru cauciuz antivibratil : del Zener pen- 
a — modelul Voigt-IXelvin ; pie ac aa 
b — modelul Maxwell. ыа. 
g 
Fig. 6.19. Model com- 
plex pentru cauziu? an- E т E1 E2 
а 25 ; -0 о 
tivibratil. 
[MT 
O 


sau (E: 4 3 ri а= EE + Е; + Еу = | є. (б.54) 
t © 0 


Pentru combinaţia de elemente Hooke şi Newton din figura 6.19, ecuația 
de stare poate fi scrisă sub formă operaţională astfel : 


[rr + (Ema + EjQ) —- T тату] Ж ЕЕ, + [EEn + mt m) + 
3 cl 212 i Š 


e 


H EEr t әл )] — + nis, + Ea + Ез) + 700017 + Em) ~ 
0 
-]- 00172 * Є. (6.55) 


Considerind un numár tot mai mare de elemente elastice tip Hooke si 
viscoase tip Newton extinse in rețeaua unui model complex, in stare să 
deserie cit mai fidel comportarea: materialelor viscoelastice, pe bază de cau- 
ciuc, prin generalizarea relaţiilor (6.48...6.55), se poate serie : 


o 
í А ; 22 s ' “л ; д " 
а a ب‎ ap +... 4 а |o [br ut 
at ағ а" él 
Ф? à" 
Fb pesos ai e, (6.56) 
m 


in care constantele a, ba (i = 1,...,n) reprezintă rezultatul operațiilor mixte 
efectuate cu constantele de material ce caracterizează modelele. 

Cind tensiunea si deformația variază sinusoidal, asa cum s-a arătat 
anterior, derivatele de ordinul n pot fi introduse în ecuaţia cu derivate parţiale 
(6.96) sub forma (jo) unde j = y —1, iar o pulsatia solicitării armonice. 
In acest caz, ecuaţia cu derivate parţiale (6.56) se va lranstorma într-o ecua- 
tie algebrică de forma : 


[ay + (Joja, + (joa, + ... + Qo)ya,...]o = [by + (jo)b, + 
+ (јо)? b, +... + (job... |=. (6.57) 
Această relație se poate restringe astfel: 


с __ Bilo) + Ј В.(о) 


, (5.58) 

g Ailo) + JAs(0) 
unde B,(») si В.(о) sînt functii care depind de mărimile 0, şi o cu (i = 1...n); 
A;(e) și А„(®) — funcții care depind de mărimile a; si о cu (i == 1...n). 


Relația (6.58) se mai poate scrie sub forma : 

c/c = (A,B, + А,В,)[(А? + AD) + (A, Ba — B,A,)/(A2 + AS), (6.59) 
in care A, As, Bj, Ba sînt funcții de pulsatia c si, notind o/e —E*, (A, 
+ А„В,„)/(Аїт + A?) = E,, iar (А,В, — В,4,)/(4 + A3) = Es, relaţia (6. 
se poate scrie condensat, astfel : 
(6.60) 
care exprimă modulul complex de elasticitate longitudinală ca in relația 
(6.42), cu semnificaţia arătată anterior. 

Capacilatea de amorlizare reprezintá proprietatea cauciucului de a disipa 
lucru mecanic in timpul unui ciclu de incárcare-descárcare. 

In cazul unei solicitări cvasistatice de incárcare-descárcare, la un element 
din cauciuc (des. nr. TAC-0/CVA 4—5, INCERC), pe curba caracteristică 
F-r apare bucla de histerezis statie (fig. 6.20), a cărei arie este proporţională 
cu шеги] mecanic disipat in timpul deformárii. 


in cazul solicitării dinamice, generată de o tensiune alternativă & = gy: 
"sin œl suprapusă peste o tensiune statică c, adică o= о, + су sin ol, defor- 


| 


таһа specifică corespunzătoare este = £y ey Sin (ol — 5), obtinindu-se 
bucla de histerezis dinamic din figura 6.21. 

Amortizarea absolută reprezintă o parte din lucrul mecanic introdus in 
elementul din cauciuc, care se disipeazà sub formă de căldură în timpul de- 
formării, datorită frecărilor interne din material. Astfel, energia disipată sub 
formă de căldură este proporțională cu aria A, a buclei in formă de elipsă. 


Rezultă că Days == A, = aoe sin 8, de unde: 
sin à == А|/(т бов). (6.61) 


Amortizarea relativă reprezintă raportul dintre energia disipată sub formă 
de căldură în timpul unui ciclu, proporțională cu aria A, a buclei, si energia 
mecanică de deformare absorbită de elementul de cauciuc în timpul unui 
semi-ciclu, proporțională cu aria A, (fig. 6.21). 


Așadar, conform definiţiei, avem : D,,, = Aj/ (6.62) 


Fig. 6.22. Вила de histerezis mecanic numai pentru 
regim dinamic, 


De regulă, se utilizează relaţia (6.62), fără a lua in calcul mărimile 5 
ŞI €. pentru cazul reprezentat in figura 6.22 recomandat de norma DIN 53513. 
In această normă se tratează numai cazul în care energia mecanică absorbită 
de element (proporţională cu A,) este dată de suprafata ACBIJ. 

După norma DIN 53513, rezultă: 


8 


T Eposin Ò 
D, = - = 


= эсен چچ‎ > 
(1/2)7egoy sin 8 + (1 2)229209 


T si 8 m 
sau D E :9 co AN (6.63) 


1 . Г. " ‹ 
(7/2) sin 8 4- 2 


După Davey, amortizarea relativă este denumită procent de amortizare 


sau amortizare Hoeling [33] si are expresia : 


zsin à TT 
d omms (0.64) 
2(1 + (2/4) sin 8) 

Relatiile (6.63) si (6.64) sint absolut identice, iar cind este mic, procentul 

de amortizare este : 
d = (1/2) sin 3 x 100 [9%], (6.65) 
În lucrarea „Kautschuk und Gummi“ (12/1959), se introduce noțiunea 
de amortizare relativă D;,, in raport cu solicitarea alternativă (tig. 6.20). 
Amortizarea relativă D/,, = A/A reprezintă raportul dintre energia 
disipată în căldură, proporțională cu aria A, si energia introdusă în timpul 
unui semi-ciclu, în elementul de cauciuc de către sistemul de acţionare. Asttel 

se obţine: 


ыу #® کے‎ (6.66) 
T/2 -+ò -+ ctg 8 


Factorul de amortizare reprezintă raportul dintre energia disipată sub 
formă de căldură în timpul unui ciclu şi energia potențială totală de de- 
formare elastică în timpul unui semiciclu [22] : 


(6.67) 


Fig. 6.23. Schematizarea buclei и. 


ае  histerezis dinamic pentru ч 
evidenţierea comportării vîsco- 
elastice a cauciucului antivibra- 
til, 

unde A, este aria buclei; A, — aria triunghiului O,LIT. 

Adaptind relaţia (6.42) în cazul de față, aceasta poate fi scrisă astfel : 

E* = Fj(Se) + IFa/(Seo), (8.68) 

sau F* = Е, A ЈЕ, (6.69) 
unde S este aria transversală a elementului din cauciuc; F, — forţa elastică 


numită si „reactivă“, deaorece tinde să readucă sistemul de echilibru : Fa — 
forta neelastică numită si „activă“, în sensul generării de căldură în ma- 
Lerial. 

Relaţiile dintre F, F, si F, sint de forma : 


tgs = Е.Е; Е = Е cos 8; РБ, =F sin à. 


În cazul unei diagrame torţă-deformaţie F-x (fig. 6.23), se constată că 
forța „reactivă“ F,, de natură elastică, este reprezentată de segmentul ZH, 
iar forta „activă“ F, de natură neelastică, este reprezentată de segmentul 
OM. De aici, rezultă două situații limită: 

— dacă elipsa degenerează în dreapta AB, atunci F, = 0 si P, = Г, 
deci deformația este numai elastică ; 

— dacă elipsa se transformă într-un сеге, atunci P, = 0, iar F, =F, 
deformația este neelaslicà. 

Revenind la definiţia factorului de amortizare referitor la relaţia (6.67) 
si la figura 6.23, se poale serie: 


i Fa sin д 


t سے‎ 


(1/2)Гух 
sau, înlocuind PF, == P cos д, se obţine: 


U = 2r tg 8. (6.70) 


Parametrul de amortizare Фф, după unii autori, mai este numit si factor 
de amortizare (Lehr) [33], iar după Poturaev [72], se numește coeficient de 
disipare a energiei. 

Legătura între parametrii de amortizare se realizează prin intermediul 
unghiului de pierdere mecanică 3. Pentru cauciuc, se admite aproximalia 
sin 8 = tg 8 = 53 < 1. În figura 6.24 se prezintă diagrama de legătură dintre 
Dieu și ò conform relaţiei (6.66). 
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Fig. 6.24. Diagrama D;,; — $. 
Tabelul 6.6 
Legütura intre parametrii de amortizare ai cauciucului 
antivibratil 
În tabelul 6.6 se prezintă legătura între 3 — unghiul de pierdere meca- 
nică, v decrementul logaritmie, ¢ factorul de amortizare (Lehr) sau 
coeficientul de disipare, D,,, amortizarea relativă (după DIN 53513) sau 
procentul de amortizare, Du amortizarea relativă definită în raport cu 


tensiunea alternativă. 

Pentru elementele antivibratile din cauciuc utilizate la mașini, capaci 
tatea de amortizare reprezintă proprietatea fundamentală a acestora de a 
reduce amplitudinea vibratiei (sau transmisibilitatea) cu etect maxim la re- 
zonanță. 

Amortizarea datorită buclei histerezisului intern în regim dinamic de- 
pinde de natura amestecului de cauciuc, temperatură, viteză de deformare, 
frecvență. 

Capacitatea de amortizare pentru elementele din cauciuc este caracte- 
rizată, fie de mărimi fizice care depind numai de element (constante de mate- 
rial, mărimi geometrice), fie de element, cit si de legătura acestuia cu mașina, 
numite caracteristici de sistem. 

Dependența de frecventă si lemperalură a modulului de elasticitale si 

factorului de amortizare 

Cercetările experimentale efectuate pe diverse amestecuri de cauciuc în 
condiţii diferite au scos în evidenţă influenţa frecvenței si temperaturii asupra 
proprietăților de elasticitate si la materialele viscoelastice. Astfel, în figura 
6.25, se prezintă familia de curbe pentru modulul de elasticitate transversal 
(у = G,(T, e), fiecare curbă corespunde unei pulsatii date de încercare. 
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se constată cá, odată cu eresterea temperaturii, curbele isi păstrează 
alura si se translateazá spre dreapta în sensul creșterii pulsatiei. Acest lucru 
este echivalent cu a spune că, prin micşorarea temperaturii la o pulsatie 
constantă, se poale obține acelaşi efect calitativ ca si prin creșterea pulsatiei 
la temperatură constantă. 

În figurile 6.26 și 6.27, sînt prezentate curbele de variaţie ale modulului 
de elasticitate G, = G,(f, T) si modulului de pierdere G, = G,(f, T), tuneţie 
de frecvența vibratiei pentru diverse temperaturi de încercare. 

Amestecul de cauciuc are o importanţă deosebită asupra formei curbelor 
de variație a funcțiilor G, = G,(f) si Ga = Gy(f). Astfel, în figura 6.28, se pre- 
zinta variaţia modulului si a unghiului de pierdere internă, functie de frec- 


1 


4 
z 


C4.[daN/cm^] 


Frecvența, [Hz] а= 


Fig. 6.26. Variația modulului de elasticitate trans 
versală funcție de frecvenţă şi temperatură, 
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8. Variația moduleloi G Gs. 


; ò functie de 
frecvența vibratiei, la 


temperatura › "^ pentru 
cauciue natural. 


vență la temperatura T = 25°C. Aceste curbe au fost trasate pe baza rezulta 

telor experimentale obținute din încercarea cauciucului natural [87] 
Influenţa amestecului de sar 

suplimentar fatá de ceilalți factori 

transpuse grafic în figurile 6.99 si 6. 


‚ în special negru de fum, ca un parametru 
se regăseşte în rezultatele experimentale 


30 privind variatia modulelor G, == G(f), 
| ! 1 1 


lig. 6.29. Curbele de variaţie ale modulului de pier- 
dere internă funcţie de fre2ventàá si temperatură la un 
cauciuc antivibratil vulcanizat. 
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Fig. 6.30. Curbele de variaţie ale modulului elastic 
funcție de frecvenţă si temperatură la un cauciuc 
antivibratil vulcanizat. 


G, = Ga(f) si a factorului de pierdere internă tg 8 = tg 8(]). Se menţionează 
că cele trei curbe marcate cu 4, D, C sînt obţinute la temperatura T = QC, 
iar curba marcată cu D este obţinută la T == 60°С. De asemenea, curba A 
corespunde cauciucului nevulcanizat, curba В corespunde cauciucului slab 
vuleanizat, curba C corespunde cauciucului vuleanizat sarjat cu negru de 
fum, iar curba D corespunde cauciucului puternic vuleanizat (еропібеі) si 
puternic sarjat [87]. 

În figura 6.31 se prezintă curbele de variaţie ale mărimilor G; = G5 
şi 8 == ðga pentru cauciucul neoprenic la temperatura 0 == 25°С, unde se 
constată o variaţie lentă a mărimilor Gg 51 сое cu frecvenţa. 

În figura 6.32 sînt prezentate curbele de variaţie ale modulului dinamic 
С, == Gow, precum, si a unghiului de amortizare (pierdere) internă 3 = дао, 
la cauciucul natural, pentru temperaturile de 5°C, 20°С si 35°С [87]. 
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lig. 6.33. Variația modulului de elasticitate С si a 
unghiului de pierdere 8 functie de frecventá pen- 
tru un cauciuc SBR (butadiene-styrene-rubber). 


În figura 6.33 se prezintă variaţia acelorași parametri funcţie de frec- 
vență si temperatură pentru cauciucul SBR (Butadiene-Styrene rubber), 
care conţine 75/25 părţi butadiene/styrene în amestec cu negru de fum [87]. 

in figura 6.34 se prezintă curbele Go si 35,4, pentru cauciucul natural 
în amestec cu 50% negru de fum. 

Se remarcă faptul că, pentru acest material, modulul G este mai mare 
de circa 10 ori decit modulul cauciucului natural (fig. 0.32). De asemenea, 
şarjarea cu negru de fum a cauciucului natural conduce la creșterea factorului 
de amortizare. 

Din cele prezentate, se constată cá, atit Gag cit Și ògo p, au o variație 
lentă in raport cu frecvența (fig. 6.35). 

Materialele antivibratile pe bază de cauciuc din această categorie, cu 
caracteristicile G si à asemánátoare cu cele din figurile 6.35, sint denumite 
materiale cu micá amortizare [87]. 

În figura 6.36 se prezintă variaţia lui б, = С si 8 funcţie de frecventă, 
la temperatura Ө == 23°С, materialul antivibratil pe bază de rásiná plastici- 
zată cu polyvinil butyral [87]. 

. бе remarcă faptul că frecvenţa de tranziţie este joasă, de ordinul a 
0,5...1,0 Hz, acolo unde factorul de amortizare are un. maximum. După 


această valoare a frecvenţei, factorul de amortizare seade cu creșterea trec- 


ventei. 


În figura 6.37, se prezintă 
curbele de variație a parame- 
tülor GE = Gag si 5 = 39555 
funcție de frecvenţă şi tempera- 
tură la cauciucul Thiokol RD 
[37]. 

În figura 6.38, se prezintă 
variația parametrilor G, =Gop 
şi д funcție de frecvență si 
temperatură, în cazul mate- 
rialului antivibratil pe bază de 
acetat de polivinil plasticizat 
[87]. 

Din ultimele trei materiale 
antivibratile, se subliniază ca 
cel mai reprezentativ, fiind con- 
siderat cu proprietăţi tipice 
pentru categoria materialelor 
cu mare amortizare, cauciucul 
Thiokol RD, utilizat, in special, 
la executarea elementelor vi- 
broizolatoare. 

Pentru materialul antivi- 
bratil pe bază de acetat de 
polivinil, se observă că modulul 
dinamic Goa creşte rapid си 
frecvenţa, jar în vecinătatea 
frecvenţei de tranziție, facto- 
rul de amortizare 3, variază 
mai lent, curbele prezentind o 
uşoară aplatisare (fig. 6.28, b). 
Din figura 6.38, se poate afirma 
că variaţia lui Ga. are loc liniar 


©? 


cu frecvenţa, panta dreptelor © 


fiind de aproximativ 0,93 
pentru un anumit domeniu de 
frecvenţă. 

Rezislen(a 

Rezistenţa {айса la rupe- 
re (tracţiune) a cauciucului se 
determină, conform normelor 
specifice, pe epruvete. S-a con- 
statat că pentru cauciuc valo- 
rile rezistenţei la rupere sint cu- 
prinse între (75...150) daN /em?, 
limita inferioară  apartinind 
cauciucurilor mai puţin dure. 
Rezistenţa la rupere pe epru- 
vete nu reprezintă un indicator 
determinant pentru proiectan- 
tul elementelor din cauciuc, 
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Fig. 6.38. Curbele de variaţie pentru С si ô func- 
tie de frecventá la cauciucul acetat de polivinil. 
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ce rezistența admisibilă, -ca- parametru de proiectare, este de circa 
mai mică. 
регеа totală a cauciucului nu poate fi considerată ca un factor limită 
viața utilă a elementului elastic, deoarece, in general, înainte de a se 
ze la rupere, se înregistrează o reducere gradată a valorii modulului de 
icitate. Așadar, din motive practice, se definește procesul de „rupere“ 
nd reducerea modulului de elasticitate sau a rigiditátii la valori limită 
ce delimitează buna funcţionare de la care începe degradarea elementului de 
cauciuc şi pierderea stabilităţii. 

Rezistența la oboseală constituie un parametru imporlant, deoarece 
reflectă efectul solicitării ciclice care apare cu precădere în domeniul maşi- 
nilor si utilajelor cu regimuri variabile. Astfel, prin rezistenţa la oboseală, 
se int acea tensiune care -poate fi suportată de un element de cauciuc 
la o solicitare oscilantă dată și fără ca aceasta să se deterioreze în intervalul 
de timp prescris. Ca urmare a solicitării ciclice (la oboseală), se reduce in mod 
gradat (treptat) modulul de elasticitate. Experimenlările au pus în evidență 
faptul că reducerea modulului de elasticitate datorită oboselii este, cu atil 
mai mare, cu cit deformarea statică este mai mâre. 

Durabilitatea elementului de cauciuc este foarte mult diminuată atunci 
cînd una din extremităţile ciclului atinge valoarea zero sau cînd. tensiunea 
schimbă de semn. Pentru realizarea unei durabilitáli ridicate în exploatare, 
se impune ca, la etapa de proiectare, sistemul antivibratil adoptat să fie astfel 
conceput, încît să respecte principiul expus. 

Rezistenţa la oboseală a (pieselor) elementelor din cauciuc seliciiate Та cicluri 
deterministe de încărcare 


Atunci cind se efectuează probele experimentale pentru determinarea 
efectului de oboseală, se tine seama, atit de natura materialului, cit si de tipul 
de solicitare. Pentru încercări, ciclurile pot fi cu deformare impusă într-un 
anumit interval sau cu sarcină impusă. Astfel în figura 6.39, se constată că 
o piesă realizată din amestec dur, care lucrează la deformare impusă, suportă 
o solicitare mai mare decit cea pe care o suportă o piesă identică dimensional, 
însă realizată din amestec moale. Pentru sarcina impusă se obține o deformare 
mai mare pentru amestecul moale decit cea pentru amestecul dur, figura 6.40. 
De aici rezultă că solicitarea ciclică la oboseală. evidențiază o bună compor- 
tare a amestecurilor moi la cicluri cu deformare impusă, în timp ce încărcarea 
la sarc! impusă este preluată mult mai bine de amestecurile dure. 


Ser SS 


E چس‎ 
Fig. 6.39. Variația tensiunii funcţie de amplitudinea deforma- 
tiei relative la un ciclu alternant simetric în cazul a trei 
amestecuri distincte de cauciuc. 


Fig. 6.40. Variația deformatiei funcţie de amplitudinea tensiunii 
la un ciclu alternant simetric în cazul a trei amestecuri dis- 
tincte de cauciu-. 


O comparaţie între comportarea la oboseală a elementelor din ameste- 
curi diferite, dar cu aceeași duritate, evidenţiază că amestecurile care pre- 
zintă o relaxare mai pronunțată a tensiunii se comportă bine la ciclurile cu 
deformatie impusă, deoarece, în timpul probei, solicitarea în piesă scade faţă 
de selicitarea inițială. 

Pentru unele elemente din cauciuc, în vederea determinării duratei la 
solicitare, se face referire la energia acumulată de element care trebuie să fie 
constantă. In figura 6.41, se ilustrează diagramele fortá-deformatie cu limi- 
tele de solicitare in timpui lucrului pentru trei epruvete identice din cauciuc, 
dar cu durități diferite. Suprafețele hasurate siut egale si direct proporlio- 
nale cu energia acumulată de element. 

Pentru aprecierea oboselii, acest criteriu oferă posibilitatea determinării 
valorii rezistenţei la oboseală (durata în număr de cicluri) în funcţie de ener- 
gia dinamică pe unitate de volum a elementului din cauciuc. 

Rezistenļa admisibilă 

În lucrarea [27], se dă următoarea definiție: „Rezistenţa admisibilă 
este valoarea convenţională aleasă in calcul, pe baza practicii, pentru efortu] 
unitar maxim care se poate produce într-o piesă, în condiţii date de mate- 
rial si solicitare“. 

Valoarea rezistenţei admisibile se determină, de obicei, pe baza coefi. 
cientului de siguranță, care, în acest caz, poate fi definit după Me Graw 
Hil, în „Encyclopedia of Science and Technology“, astfel: „un număr 
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empiric prin care se împarte rezistența (de curgere sau rupere) unui material, 
pentru a se obţine o rezistență admisibilă acoperitoare“. Admitind această 
definiţie, rezistența admisibilă, cą, se obține sub forma : 


pues gc. MF сау = el 


unde е, — coeficientul de siguranţă faţă de tensiunea la curgere; c, — cocfi- 
cientul de siguranță faţă de tensiunea la rupere. 

Introducerea coeficientului de siguranță este necesară din cauza existen- 
tei incertitudinilor privind : condiţiile de lucru ale elementului ; neuniform:- 
tatea materialului ; ipotezele simplificatoare de proiectare ; modificarea com- 
portării elementului în timp (fluaj, relaxare, îmbătrinire). 

Pentru elementele amortizoare din cauciuc, se indică rezistentele admi- 
sibile la compresiune si forfecare funcție de caracterul solicitării, caracteris- 
ticile geometrice ale elementului si duritatea cauciucului. 

În tabelul 6.7, se dau valorile rezistentei admisibile pentru elementele 
din cauciuc funcţie de duritatea cauciucului, fără a se ține seama de coeli- 


cientul de formă. 


Tabelul 6.7 


Rezistența admisibilă la compresiune 
(după Göbel) 


реа 


Duritate cauciuc [Sh] | 40 | 50-60 | 70 
с, [daN епз] | 4--5 | 8-10 | 10-15 


Valorile cuprinse în tabelul 6.7 sint corespunzătoare unor deformatii la 
compresiune de max. 15%, pentru o solicitare cuasistatică, si max. 10%, 
pentru o solicitare dinamică. 

Pentru solicitarea de forfecare, sc recomandă т, == (3...1) daN/cm?; 
iar pentru solicitarea combinată de compresiune-lorlecare с, (Же bd) 
daN /em?. 

După DECKER, valorile rezistenței admisibile, funcție de tipul solici- 
tării şi aplicării forţei, sint date în tabelul 6.8. În acest caz, nu se precizează 
duritatea cauciucului si nici coeficientul de formi. 


Tabelul 6.5 


Rezistența admisibilă, daN/cm? (după Decker) 


———— 


n der RE a i dar As ЕНЕНЕ ere m НАРАН 
а. Tipul solicitării 

Mode O Tracţiune |Compresiune| Forfecare 'Torsiune 
Caracterul solicit 
کے‎ 


ării ы 


тзт. шсш ee rr 


Staticá 10--20 30-- 50 10-20 20 
Soc trecátor 10-515 25.:-50 10-20 20 
Dinamică 5-10 10215 35.8 3--10 


Cu limitare de săgeată 10+20 $5--10 


După KER WILLSON, se prezintă rezistentele şi deformaţiile admisi- 
b'le funcţie de coeficientul de formă si duritatea cauciucului, în tabelul 6.9 
$, respectiv, tabelul 6.10 pentru sarcini cuasistatice. 


Tabelul 6.9 


Rezistente admisibile, daN/en (după Ker Wilson) 


DA ы. Duritatea [*Sh] 
Coeficientul - - ЗЕРРЕ 
Tipul solicitării de formi, 1 E zs T 
Фф 30 45 50 60 65 15 
; 0,25 1,75 | 2,46 | 3,50 |_ 4,90| 6,67 | 8,80 
Compresiune e » = = 2 PEE 
0,50 7,03 | 9,85 | 14,06 | 19,65 ! 26,70 | 35,00 
—- — = - - | | 
Forfecare su intindere | 4,10 | 3,15 | 3,50 3,50 9:500 | 3,50 


Tabelul 6.10 


Deformatii specifice admisibile. ?/; (după Ker Wilson) 


ne a i RR ичи pa ar ret 


Duritatea [*Sh A] 


Caracterul solicitării = аш? i * ан epe eie 
z f d |] 0 | o9 1 5 75 
Forfecare sau inlindere 75 | 75 | 63 | 42 31 24 
Gompresiune | — | | 15 | - — 


În lucrarea „Socuri si vibrații“, cercetătorul FRYE arată că, pentru de- 
terminarea rezistenței admisibile, se foloseste o regulă empirică acoperitoare 
a factorilor influenti necunoscuţi, cum sint: temperatura de funcţionare, 
valorile suprasareinilor ocazionale, durata expunerii la solvenți, viteza reală 
de fluaj a amestecului de cauciuc ete. Pentru un element supus la compre- 
siune, se consideră că valoarea с, 6,3 daN/em? este raţională. Această 
valoare poate fi modificată, astfel incit să se țină seama de condiţiile si durata 
de funcţionare prevăzute. 

După FRYE, solicitarea la compresiune este cea mai utilizată, deoa- 
rece, în acest caz, fluajul este mult mai mic decit la întindere sau forfecare, 
iar îmbinarea aderenti cauciuc-metal nu este supusă la solicitări de intin- 
dere. 

În tabelul 6.11 se dau valorile rezistentelor admisibile la compresiune, 


'unctie de duritatea cauciucului, coeficientul de formă al amortizorului si 


tipul forței aplicate, iar în tabelul 6.12 — rezistența admisibilă la forfecare 
şi în tabelul 6.13 — deformația specifică admisibilă. 


Pe baza celor prezentate auterior, se remarcă faptul că diverşi cercetători, 
în etape diferite de timp, au emis ipoteze și păreri deosebite asupra valorilor 
admisibile pentru tensiune si deformatie specifică. În domeniul izolării anti- 
vibratile, se impune alegerea raţională a rezistenţei admisibile în directă 
corelaţie cu realizarea unei гіста і corespunzătoare. Din acest punct de 
vedere, este necesar să se țină seama de principalii factori de influență, cum 
ar fi: duritatea cauciucului, coeficientul de formă, temperatura dezvoltată 
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VUUCTUC, Caracterul solicitării in Limp cte, 


constalaà ca numai cele din tabelele 6.11...( 
multi laclori de inlluenţă. Avind in 
proiectarea 


Din datele prezen 
talo, se .13 Lin seama de cei mai 
vedere aceste considere 
unor elemente antivibratile din 
adoptate în capitolul 9. 


nie critice, pentru 
cauciuc, se recomandă valorile 
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Coeficientul de rigiditate 
Caracteristica elastică a unui element | 

din cauciuc sau а unui sistem de izolare 

și amortizare a vibraliilor este o curbă 

reprezentată într-un sistem de coordonate 


tortă-deformaţie, ca in figura 0.42. 
Coeficientul de rigiditate a unui ele- | ү, 


ment din cauciuc sau a unui sistem de | эк | g 
izolare este definit ca fiind egal cu tangenta pa | | 
la curbă într-un punct corespunzător de- | вч р T 
formației efective. ps 

Astfel, se poate scrie: k = 44/47, Fig. 642. Caracteristica generală 
adică coeficientul de rigiditate este deri- forță-deformație pentru un element 
vata fortei în raport cu deformația de cauciuc, 
într-un punct al curbei. 

Pentru pre er la care e < 15%, caracteristica forţă-de formaţie, in 


regim static, este liniară. Această comportare este confirmată prin determi- 
nările Ew tale efectuate pe un număr mare de elemente din cauciuc 
121. 78,86]. 

in acest caz, caracteristica de rigiditate este definită printr-un coeficient 
constant, numeric egal cu raportul dintre forță si deformația produsă in regim 
cuasistatic, adică : k, = F fx. 

in 1 regim dinamic, coeficientul de rigiditate se măi reste ca urmare a сге$- 
terii modulului de elasticitate si se află în următoarea relaţie cu coeficientul 
de rigiditate static: Kk, = ah 

În domeniul frecvențelor obişnuite Ја maşini, adică 10...50 Hz, coeli- 
cientul de rigiditate dinamic ka nu variază cu frecvenţa, modificindu-se numai 
în funcţie de calitatea cauciucului, tipul amestecului si forma constructivă a 
elementului de cauciuc. 

Coeficientul de rigiditate dinamic este, cu atit mai mare, cu cit duritatea 
auciueului este mai mare. Pentru durități ale cauciucului cuprins e în inter- 
valul 35...95 Sh, Góbel indică valori ale coeficientului o, cuprinse în inter- 


valul 2.14, 


Aşadar, pentru a evalua cit mai согесі parametrii dinamici ai unei ma- 
sini cu acţiune vibrantă, în structura căreia se află elemente din cauciuc sau 


sisteme antivibratile pe bază de elemente din cauciuc, este necesar a se lua 
în calcul rigiditatea dinamică determinată experimental. Determinarea ex- 
perimentală trebuie făcută direct, fie pe elementul singular, Пе pe sistemul 
de izolare si amortizare, respectind condiţiile de montaj, funcţionare și în- 
cărcare de pe maşină. 


6.2 


6.3. Alcătuirea sistemelor de izolare a vibratiilor 
cu elemente din cauciuc 


Functie de schema de rezemare, mărimea fortelor transmise si gradul 
de izolare, sistemele antivibratile sint compuse din elemente de cauciuc 
montate in serie sau paralel, astfel încil să se realizeze anumite condiții geo- 


metrice sau mecanice de funcţionare, 


Fig. 6.43. Sistem de rezemare 
pe elemente antivibratile din 
cauciue : 

а — rezemare pe patru plăci 
foarte elastice de cauciuc (cu 
nervuri verticale) ; b — mon- 
taj pe patru elemente antivi- 
bratile din cauciuc si masă 
adițională pentru  coborirea 
centrului de greutate în pla- 
nul orizontal al elementelor 
izolatoare ; c — montaj pen- 
tru fundaţia unui ciocan de 

e putere mare. 


6.3.1. Bezemare elastică in montaj cu axe paralele, În figura 6.43, se pre 
zintă un sistem de rezemare paralel pentru maşini grele care lucrează staționar 
şi transmit şocuri sau vibrații la fundaţie. Astfel, in figura 6.43, а, masina este 
rezemată în patru puncle prin intermediul unor plăci de cauciuc împletit 
cu nervuri așezate în planuri verticale. Acest sistem se caracterizează prin 
rigiditate mică, deci este capabil de deformatii statice mari sub sarcină, 

În figura 6.43, b, montajul pe suporţi paraleli se caracterizează prin faptul 
că centrul de greutate se allă în același plan orizontal cu suporlii elastici. 
Pentru aceasta, a fost necesar să se adauge masa interioară care duce la urmă- 
toarele avantaje : mărește deformația statică si micşorează transmisibilitatea 
la fundaţie, pe de-o parte, iar pe Чг altă parte decuplează modurile de vibraţie. 

În figura 6.43, с, se prezintă un montaj antivibratil al unui ciocan de 
pulere mare, unde nicovala este montată pe un bloc de beton armat. 

Pentru corpuri cu simetrie cilindrică, elementele antivibratile sînt mon- 
tate circular sub corp (fig. 6.14, а), sau sînt montate in exterior pe un ampla- 
sament circular, astfel încît planul orizontal să conţină, atit. centrul de 
greutate al ansamblului, cit şi elementele de cauciuc (fig. 6.41, b). În acest 
caz, toate modurile de vibraţie sint decuplate. 

6.3.2. Rezeinare elastică in montaj eu axe convergente. Hezemarea elas- 
tică în montaj cu axe convergente se caracterizează prin faptul că axele 
elementelor din cauciuc se intersectează, fie într-un punct, fie pe o linie, 
amplasate deasupra sau sub linia centrului de masă al ansamblului, De re- 
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Fig. 6.44. Rezemarea elastică a mașinilor, utilajelor sau ele- 
mentelor de construcţii cu simetrie cilindrică : 
а — rezemarea la bază ; b — rezemarea în planul orizontal 
ce conţine centrul de masă al întregului ansamblu. 


gulí, printr-un astfel de montaj, se realizează o proiectare optimă privind 
rezistența elementelor din cauciuc la solicitarea combinată (compresiune 
și forfecare), precum si decuplarea modurilor de vibraţie. 

Punctul de intersecţie a tuturor axelor elastice ale elementelor antivi- 
bratile, care sint normale la suprafaţa de rezemare, se numeşte centru sau 
punct de convergenţă. Locul geometric al tuturor punctelor de convergenţă 
se numește linie de convergenţă. 

În figura 6.45, se arată un montaj cu axe convergente, la care linia de 
convergență este situată deasupra liniei centrului de masă. Acest sistem de 
rezemare este utilizat la izolarea antivibratilă a motoarelor termice, care 
oferă posibilităţi multiple de decuplare a modurilor de vibraţie si de „filtrare“ 
a componentelor armonice ale cuplului perturbator generat de motor. De 
asemenea, acest montaj asigură o bună stabilitate verticală și transversală 
a motorului, precum si rezistență mare la solicitările dinamice prin soc, ge- 
nerate în timpul exploatării, 


Fig. 6.45. Montaj cu elemente din 
raucius si linie de convergență 
a axelor elastice, 


Fig. 6.47. Montaj convergent 
cu elemente din cauciuc înglo- 
bate în blocuri articulate. 


a” 


Fig. 6.46. Monta, 
cu elemente din 
cauciuc si un sin 
sur punct de con- 
vergentà a axelor 
elastice 


În figura 6.46, se prezintă un montaj cu axe conjugate într-un singur 
punct (numit şi punct „focal“), utilizat în special la corpurile care prezintă 
simetrie cilindrică față de axa verticală. La aceste montaje, raportul între 
rigiditatea la compresiune si cea de forfecare este relativ mare, ceea ce impune 
ca, pentru anumite valori ale unghiului B, să se realizeze rigiditate relativ 
egală in toate direcţiile pentru unghiul y == 55°. În practică, se adoptă pentru 
unghiul y valoarea de 60°. 

În figura 6.47, se prezintă un montaj convergent cu elemente elastice in 
construcţie articulată. Aceste sisteme de rezemare și-au găsit aplicarea la 
izolarea motoarelor de avioane. 

În figura 6.48, se prezintă un montaj convergent folosit in mod frecvent 
pentru izolarea antivibratorie a echipamentelor electronice, aparatelor de 
bord si instrumentelor montate în carcase speciale. Soluţia adoptată trebuie 
să asigure amplasarea punctului de convergență în planul orizontal al cen- 


trului de masă al ansamblului. 


Fig. 6.48. Montaj an- 
tivibratil cu linie de 
convergenţă. 


Fig. 6.49. Sistem de 
rezemare conică. 


În figura 6.49, se prezintă un sistem de rezemare a unui motor, al cărui 
arbore principal coincide cu axa ОХ, cu elementele de rezemare dispuse 
după un cere în punctele A, ale căror axe elastice principale converg în 
punctul X. 

Rigiditatea cea mai mare este realizată pe direcţia AX, iar cea mai mică 
rigiditate se obţine pe direcţia AY. Pe direcţia tangentialà DD, rigiditatea 
sistemului permite izolarea vibraţiilor unghiulare față de аха AX. 

Sistemul de rezemare este foarte eficient atunci cînd elementele de cauciuc 
sînt montate în planul centrului de masă al ansamblului ce urmează a îi 
izolat antivibratil (fig. 6.50). Acest sistem se aplică la echipamente de actio- 
nare si aparate din aviaţie, compresoare, aparate de control. 

În figura 6.51, se prezintă un sistem de izolare bazat pe utilizarea elemen- 
telor antivibratile plasate în articulațiile 7 si 7, 2 si 2. Sistemul este capabil 
de frecvente proprii joase. Elementele 1 si J’ sint încărcate la torsiune si pe 
direcție radială. 


с 


а 


Fig. 6.50, Sistemul de rezemare plane (variante). 


antivibratile plasate în articulaţie. 
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Fig. 6.52. Sistem de Fig. 6.53. Sistem de rezemare pe două nive- 
rezemare rectangular luri. 
(bazá-lateral). 


Pentru mașinile care au centrul de masă plasat pe înălţime, se recomandă 
sistemul de rezemare la bază si pe lateral (fig. 6.52), iar dacă mașina are două 
niveluri diferite de montaj, atunci se recomandă rezemarea paralel ca in 
figura 0.53, unde se consideră că toate reazemele se află la nivelul a be. 

In cazul izolării masinilor cu turalii de lucru foarte joase, din categoria 
pompelor de vacuum sau mașinilor textile, se utilizează sistemul de montaj 
cu ajutorul pirghiei Hull (бо. 6.54). 


Detormaţia elementului 1 este dată de y, = О/Ку, iar deformaliile ele- 
mentelor 2 si 2 sint de forma: ya == Ns/k, si уз = N4/k,, unde Ns = ОГ а 
şi № = (р/а; aşadar avem: ya = Qb/(ak;) si уз = QL](aks). 


Deplasarca totală a capătului 7 al barei rigide, rezemată elastic, va fi 


de forma: yo = U$-- Uo F yo, unde: уб == = Q/k,; Yo = ysL[a este 
deplasarea capătului barei, ca urmare a delormaţiei elastice a elementului 3 
(fig. 6.55, а); yg = ysb/a — deplasarea capătului barei, ca urmare a defor- 


maliei elastice a clementului 2 (lig. 6.55, D). 


Fig. 6.54. Sistem de rezemare 
cu pirghie. 


a b 
Fig. 6.55. Schemă de calcul pentru sistemul de reze- 
mare cu pirghie. 


Deplasarea totală уо va й de forma : yg = ©/Ку + ysL][a +- yabla, în care 
se înlocuiesc y Și уз cu expresiile anterioare $1 avem : Jo = Ок, = (Ок) (а) 


(О |Кь)(1.]а)*. 
: - . A < تدر‎ 
pulsatia proprie a sistemului este de forma top =y gjUg, SAU 


M e NE rp" 
| 


OLGA) F Ьа) + Ak 1J 


Relaţia practică de calcul a pulsaţiei proprii mai poate fi pusă sub 
forma : 
i c9 8,121 OP H8) 4 (ту а) A (1 }Е)(1.]@)у 
Pentru o bună izolare a vibraţiilor verticale, se recomandă adoptarea 
raportului Д/о = 5, ceea се implică relaţia de calcul : 
өр =3,12{0[1/К, + 16/ + 25/R ]] 1 9. 


6.4. Elemente antivibratile din cauciuc 
Pe baza conditiilor funcţionale pe care trebuie să le îndeplinească ele- 
le din cauciuc, se deosebesc mai multe variante constructive 


mentele antivibrati 
de fabricație. 
Pentru o utilizare rațională a elementelor antivibratile din cauciuc în 
cadrul sistemelor de izolare a vibratiilor, este necesară cunoașterea amă- 
nunţită a caracteristieilor mecanice globale (mase, forte statice si dina- 
mice, pulsatii de lucru), pe baza cărora să poată fi proiectat întregul sistem. 
6.4.1. Elemente antivibratile din cauciuc de fabricatie románeasei. 
La noi în ţară. într-un interval de timp de 15 ani, a fost perfecționată tehno- 
logia de realizare a cauciucului antivibratil de Institutul de cercetare, prelu- 
crare cauciuc si mase plastice Bucureşti. Astfel, au fost omologate patru 
amestecuri distincte de cauciuc antivibratil cu simbolurile SAB 9, SAB 4a, 
SAB 29 si SAB 31, avind durități cuprinse între 45 si 79 ShA. Pe baza 
acestui cauciuc, au fost realizate elemente antivibratile pentru diverse mașini 
si utilaje din producția industrială românească, cum ar fi: locomotive, exca- 
vatoare, compactoare vibratoare, ciururi vibratoare, automobile, autospeciale, 


motoare termice. 


Fig. 6.56. Schemă constructivă pentru elemente antivibratile din cauciuc : 
а — cu un strat de cauciuc; b — cu două straturi de cauciuc „sandwich“. 
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În figura 6.56, se prezintă schema constructivă a două tipuri de elemente 
antivibratile, mai frecvent utilizate în montajele mașinilor și utilajelor. 

Parametrii tehnici ai unor elemente antivibratile, care sînt realizate la 
noi în ţară din cele patru amestecuri de cauciuc, menţionate anterior, sînt 
daţi în tabelul 6.14, iar principalele dimensiuni geometrice și coeficientul de 
formă sînt cuprinse în tabelul 6.15. 


Tabelul 6.14 
Caracteristicile principale ale elementelor antivibratile de fabricaţie românească 


Forţa admisă de inci Coeficientul de rigiditate re seră 
€ idus TEPES "oria admisă de încăr- .N matia 
Datele de identificare care [N] [o h ] es а 
m [mm] 
а Static Dinamic Static Dinamic 
imen- | "e: ue o کک‎ dead S I E ai Ф 
Tip [simbol siuni 218 8|s BIG | g SE 
cauciuc [mm] де 8 i а| |a] d 2 D ‚|2 
аһ он | S SÈ 9: ISET 9 TSR] аро: е 
ОА | а | ОР | BK IORI BG IO BR |G E 
CVE 8 I/SAB 3 100/50 4 000 | 1 800| 5 250 | 2000| 400| 80 | 420| 90 | 7,5|10,0 
CVE 8 II/SAB 4a 65/35 1750| 250| 2000| 280| 350| 45 | 390| 52 | 5,0] 6,0 
S 120.1/SAB 4a 110/55 8 000 | 2 800/10 000 | 3 750| 1 650| 300 |2 150 | 360 | 10 12,5 
S 120.1/SAB 9 110/55 9 000 | 3 500/12 600 | 4 900] 2100| 370 |3000| 510 | 4,5 | 9,5 
S 120.1/SAB 22 110/55 4 800 | 2 000| 5700 | 2400| 690, 140 | 860| 168 | 7,0 |140 
CVA 10*/SAB 4a 130/50 /50[10 600 | 4000/12 720 | 4 800| 2 150| 280 |2790| 340 | 6,5 [15,0 
CVA 10/SAB 9 136/34/34|13 000 | 4 800118 200 | 6 700| 2 300| 300 |3 200| 380 | 5,6 [16,0 


CVA 10/SAB 22 136/34/34| 8 100 | 2 700| 9700 | 3200| 700| 100 | 875| 123 | 11,5 | 26,0 
CVA 10/SAB 31 134/34/34| 6 800 | 2 300| 7 600 | 2500| 600] 50 | 720| 60 | 12,0 | 46,0 


* Element tip „sandwich“ cu două straturi de cauciuc 


Tabelul 6.15 
Dimensiunile principale ale elementelor antivibratile de fabricaţie românească 


Element Dimensiuni [mm] Coeficientul 
antivibratil d | h | A | B | С | D | E de formi, Ф 
CVE 81 100 50 140 80 25 M16 12 0,5 
CVE 8 II 65 35 110 65 25 M16 10 0,5 
S 120.1 110 55 140 76 25 M16 10 0,5 
CVA 10 136 |3х 34| 150 137 25 M16 10 0,5 


6.4.2. Elemente antivibratile din cauciue de fabricație ,,Gimetall". 
Elementele antivibratile de fabricatie Gimetall sint utilizate, atit la masinile 
staționare, cit si la mașinile autopropulsate. Se subliniază folosirea lor ín 
structura sasiului, fie ca elemente de legáturá intre pártile componente ale 
subansamblelor, fie ca elemente de rezemare pentru motoare, pompe, cutii 
de vitezá, aparaturá de comandá si bord. 

În figura 6.57, se prezintă forma constructivă pentru un element antivi- 
bratil utilizat la aparate de bord pentru comandă. Caracteristicile geometrice 
si de rigiditate sint prezentate in tabelul 6.16. 
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În figura 6.58 şi tabelul 6.17, se prezintă o variantă constructivă şi сатас- 
teristicile unui element antivibratil utilizat ca si cel precedent. 

În figura 6.59, se prezintă forma constructivă a unui element antivibratil 
utilizat ca reazem elastic pentru aparatura de bord, iar în tabelul 6.18 se dau 
principalele caracteristici geometrice si de rigiditate. 


Гареб 


atit la compresiune, cit şi la Forfecare (fig. 6.61). În tabelul 6.20, se prezintă 


caracteristicile constructive si de rigiditate ale elementelor antivibratile. 


Fig. 6.60. Element antivibratil „Gimetall“ pentru sarcini mari: 
4...d — variante constructive. 


Elementele antivibralile de secţiune rectangulară sint realizate în mai 
multe variante constructive de prindere. Astfel, in figura 6.60 şi tabelul 6.19, 
se prezinlá un element din cauciuc de secțiunea rectangulară si caracteristicile 
acestuia, 


Tabelul 6.19 


Caracteristicile tehnice ale elementelor antivibratile „Gimetall“ din seria K 


/—————— 
Constanta de rigiditate [daN /em] 


Forţa maximă 


de solicitare [daN] Compresiune | Forfecare 
Element antivibratil poppe ess = es 
Compre- | Duritatea ['Sh(A)] 
= "Orlecare| === са рта 
siune 70 | 57 | 45 | 70 | 57 | 4 
KO 3.01 
(in fig. 6.60, о) 200,0 70,0 1500] 850| 570| 250 | 140 100 
KO 5.00 > 
(în fig. 6.60, b) 250,0 100,0 1 600 | 1000| 680| 260 | 150 90 
KQ 5.10 ^j 
(in fig. 6.60, c) 250,0 100,0 1 600 | 1000 | 680| 260 150 90 
KS 4.00 
(în fig. 6.60, d) 600,0 250,0 3 600 | 2 000 | 1100 | 480 | 250 | 140 


La excavatoare şi încărcătoare pentru rezemarea motorului termic, se 
utilizează elemente antivibratile speciale, la care cauciucul este solicitat, 
atit la compresiune, cit si la forfecare (fig. 6.61). În tabelul 6.20, se prezintă 
caracteristicile constructive şi de rigiditate ale elementelor antivibratile. 


165 


Fig. 6.62. Element inelar antivibra- 
til ,,Metalastik"* (silent bloc). 


6.1.9. Elemente antivibratile de fabricaţie ,Metalastik". Se prezintă 
constructia tipicá a elementelor ale firmei „Metalastik“ ‚ precum si caracte- 
risticile acestora, sub o formă accesibilă, astfel incit toate datele tehnice 
să poată fi utilizate de proiectanți la izolarea antivibratilă. 

Pentru izolarea la vibrații a aparatelor de bord, susținerea motoarelor 
cabinelor, rezervoarelor, sint utilizate elemente care pot fi solicitate axial, 
radial sau torsional, aşa cum se ргеуе‹ de în figura 6.62. 

În tabelele 6.21 și 6. jn se prezintă valorile caracteristicilor geometrice 
si elastice pentru citeva tipodimensiuni de elemente din cauciue de forma 
celui din figura 6.62 


labelul 6.21 
Caracteristici geometrice ale elementelor ,Metalastik" din seria zd (fig. 6.62) 


— — A 3 & D E F 
Sail et MP. [ins] [ins] [ins] [ins] [ins] [ins] 
| | 
0,500 1,156 1,50 1,312 0.873 1.060 
0, 596 1,151 1.16 1,04 | 0,740 0,820 
596 1,101 1,90 1,10 0.740 0,880 
1,282 | 1,26 | 00:590 0,910 
1. 1,41 | 0,960 E 060 
dad 1,879 1,420 
| 
і іп = 25,4 иш 
Tubelul 6 › 
Caracteristici elastice ale elementelor „Metalastik“ din seria 13 (fig. 6.62) 


EE 


Solicitare 


'orsiune A xialá | 
pe END MEE MEMO EM нага арена: " A 
— j Coeficient o S8 | А с ICoeficienl 3 
lement nr. a & iCoeficient ү? zi 
elastic la |.» EDS alastio | de elas- 
torsiune | 8 £ S NT ticitale 
2 a 7 axial | cs 
1р. Ep, [1 /ins] = radial 
ins /rad] EAD TIS д5, | [1b fins] 
a P e INC а re TP ал ICA rnt S A Ped | s €———— rr€ÓA————— - Е. 
13/1407/1 480 110 | 13 1700 | 125 [0,075] 14000 | 320 | 0,018 
3 340 100 17 23 000 370 | 0,016 58000 | 800 10,014 
l [1 330 100 17 12 000 196 | 0,016 28 000 | 450 | 0,016 
13/1452/1 820 135 | 10 23 000 390 | 0,017 34000 | 680 | 0,02 
13/1453/1 600 198 | 14 12 000 200 | 0,017 38 000 760 | 0,02 
13/1408/1 1 000 210 | 12 3 000 220 | 0,073 | 20000 360 | 0,018 
{ 
iti tai ia a aer 1 rT OM I e a e I S TRI ж RIO SG a ane m are. menan O 
1 în = 25,4 mm; 
11b245N 
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elasti 


à „Metalastik“. 


Pentru a izola transmiterea vibratiilor structurale și a zgomotului la 


postul de comandă al mecanicului, se utilizează și legături elastice cu strat 


de 


risticile sînt date în tabelul 6.23. 


cauciuc. 


Caracteristici 


tehnice 


ale 


artic 


9 


ulatiei 


elastice 


, 


,Metalasti k' 


din 


seria 1 


Гореш! 


9: 
ә 


Forma constructivă este prezentată in figura 6.63, iar caracte- 


6.23 


(fig. 6.03) 


at ———————————— ET котыл E e eee e aere 


Dimensiuni 


Coeficient 


Coeficient | 


iCoeficienl 


Deplasare 


conică 


| i 
> elasti- | le elasti- 
. de elasti-| Forţa » А un | E deci) 
Element | | Atata (рабат citate F cilale 
nr, QA OB| C | D з FLUR ah UA torsional | srad conică 
[ins] | [ins] | lins] | [ims] | radial | [5] | py, ilb. 
| [Ib/ins] | || ac | E ga 
| ins/rad] | | ins/rad] 
| | | | 
| | 
еа dp | ti | | 
13/1007 |1,000| 2,625] 1,875 100 000 | 2750| 4700 | 12 | 4000 | 9 |12 
18/1816 1,000] 2,625] 1,875 400 000 | 7 500 8 000 5 8000 | 6 10 
13/1006 |1,125| 2,562] 2,7 530 000 | 13 000| 25 000 8 25000 | 6 9 
13/1285 1,500! 4,125; 3,000 500 000 | 16 000| 35 000 3 | 35000 | 7 10 
13/1180 ;750| 5,000 4.000 500 000 | 25 000| 60000 10 50 000 7 11 
13/894 3,000} 7,875] 6,000! 5, 490 000 | 37 000| 260 000 11 160 000 8 12 
13/1339 | 4,500| 7,875] 6,000, + 000 000 | 40 000| 310 000 7 170 000 6 9 
E’ — deplasare conică normalá; 
п” deplasare conică maximă pentru precizia de prelucrare 


О utilizare răspindită o au unele elemente elastice folosite la legătura 


arcurilor eu foi de șasiul vehiculului, la cabinele maşinilor si utilajelor, la reze- 


marca 


tile au o constructie s 


Ele- sînt capabil 


e de deformalii radiale mai mari decit la cele obişnuite. 


culiilor de viteze si a grupurilor electrogene. Aceste elemente antivibra- 
pecială „excentrică“, numite „lagăre tip Metaxentric“. 


În 


figura 6.64 si tabelul 6.24, se prezintă elementul antivibratil tip „Metaxentric“ 


şi caract 


e 


о 


risticile lui. 
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Fig. 6.64. Element antivibratil ,Metaxentric". 
Tabelul 6.24 


Caracteristici geometrice ale elementului antivibratil ,„Metaxentric“ 


Element А B C D E F G H 

nr. [ins] [ins] [ius] [ins] [ins] [ins] [ins] [ins] 
13/1049 0,625 1,875 ‚20 0,064 1,75 0,104 0,25 0,28 
13/1479/1 0,437 1,875 1,90 0,066 2,25 0,20 0,375 0,28 
13/1479 0,630 1,875 1,90 0,064 2,25 0,104 0,375 0,28 
13/1245/1 0,437 1,875 1,75 0,064 2,25 0,20 0,25 0,28 
13/1246 0,630 1,875 1,75 0,064 2,25 0,104 0,25 0,28 
13/1270/1 0,437 1,875 2,00 0,064 2,50 0,20 0,25 0,28 
13/1270 0,630 1,875 2,00 0,064 2,50 0,104 0,25 0,28 
13/1385 0,562 1,875 2,50 0,064 3,00 0,104 0,25 0,28 
13/1521 0,562 1,875 3,00 0,064 3,25 0,104 0.125 0,28 
13/1299 0,562 1,875 3,00 0,064 3,50 0,104 0,25 0,28 
13/1596 0,500 2,25 1,875 0,080 2,375 0,104 0,25 0,25 
15/1034 0,90 5 5 0,080 1,75 0,25 0,25 0,25 
13/1165/1 1,00 0,112 3,125 0,128 0,25 0,562 
13/1165 1,00 3,500 0,128 3,125 0,128 0,25 0,562 
13/1355/1 1,75 3,98 0418 2,85 0,145 0,175 0,375 
13/1355 1,72 4,00 0,128 2,85 0,160 0,175 0,375 


AEn 


Pentru acele părți componente ale utilajelor care au o greutate mică 
şi necesilă frecvenţe proprii joase, se utilizează elemente din cauciuc care 
lucrează după trei direcţii rectangulare (fig. 6.65), la forfecare după două 
direcţii, iar la compresiune după direcţia a treia. În figura 6.65 si. tabelul 6.25, 
se prezintă soluţiile constructive şi, respectiv, caracteristicile geometrice. 


Tubelul 6.25 


Caracteristici geometrice ale elementelor antivibratile (fig. 6.65) 


П 

s A Б G D E F G H Masa 

Element ar, [mm] | [mm] | [mm] | [mm] | [mm] | [mm] | [mm] | [nun] | [kg] 
17/1492 43 60 19 27 25 19 0,7 10,3 0,085 
16/1481 62 70 25 43 38 25 11 12.5 0,200 
17/1480 78 80 51 56 51 32 13 25 0,600 
17/1479 108 86 64 83 76 38 16,7 32 1,050 
17/1482 41 60 51 29 24 20 11 — 0,155 


e RRC PUE FEED RE BETE RER PC CH EU ET RTR, MON 2i iE MUR DATI E E PET OR LE DL LIS TES CR RUE TS CORE DECE RER x PEACE ui CUBO St E, 


Fig. 6.65. Element antivibratil „,Metalas- 
tik“ pentru sarcini mici. 


În vederea alegerii elementelor antivibratile de această construcție, 
firma prezintă nomograma din figura 6.66, corespunzătoare unei izolări de 
70%, a vibratiilor si pentru frecvenţe excitatoare cuprinse între 11,7 Hz si 
33,3 Hz. În nomogramă, pe baza unei deformalii minime impuse si a unei 
mase reparizatá pentru un singur element, rezultă un punct corespunzător 
unui domeniu cuprins între două linii groase, iar de aici se alege elementul 
constructiv (ex. 17/1480) şi amestecul de cauciuc (ex. 1 MN 50). 


17/1479 - 11! 


17/1479 - 1 


Fig. 6.66. Nomogramă pen- 

iru alegerea elementelor 

antivibratile (referitor la 
figura 6.65). 


1711480 -1 


7/1482 - V MN ' 


WS E E lei || 
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Pentru suspendarea diverselor aparate electrice în mișcare (ventilatoare, 
aeroterme), utilizate la instalaţiile de climatizare ale cabinelor mașinilor de 
construcții, se folosesc elemente elastice din cauciuc de construcţie simplă 
ca în figura 6.67, tabelul 6.26, iar în figura 6.68 se prezintă nomograma de 
utilizare pentru un grad de izolare de 70%, atit la solicitarea de compresiune, 
cit si la forfecare. 


Fig. 6.67. Element antivibratil ,,Me- 
talastik* de secţiune circulară pentru 
sarcini mici. 


Tubelul 6.28 


Caracteristici geometrice ale elementelor antivibratile ,,Metalastik" (fiv. 6.67) 


mn e e m n a rr ma ette 


LLL Element » A В e D 

Poziţie Simbol [mm] [mm] [mm] [mm] 
1 17/1405 9,5 8 M 4 10 
2 17/1377 9,5 11 M 4 10 
3 17/1061 11 11 M 4 10 
1 17/1379 20,6 21,5 M 6 15 
ә 17/1380 95 3 M8 20 
6 17/1381 16 25,4 M 10 25 

Pozitia din 


tabelul 5 25 


x 


| Гага: 
02504 06 1 
0.3 05 08 


Fig. 6.58. Nomogramă pentru alegerea elementelor antivibratile (referitor la fi- 
gura 6.67): 
а — soliritare la compresiune ; b — solicitare la forfecare ; * — cauciuc simbol 
1MN45; ** — cauciuc simbol 1MN60. 
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Poziţia din 
tabelul 6.27 
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Fig. 6.69. Element antivibratil „Metalastik“ de secţiune circulară : 
а — formă constructivă ; b — nomogramă de calcul. 


Din această categorie, elementele antivibratile mai mari, de formă con- 
structivă ca în figura 6.69, a sint utilizate si la mașinile cu acţiune vibrantă 
din construcţii. Pentru alegerea acestor elemente se folosesc tabelul 6.27 si 


figura 6.69, b, pentru solicitarea la compresiune și, respectiv, la forfecare. 


Tabelul 6.27 


Caracteristici geometrice ale elementelor antivibratile de secţiune circulară 
„Metalastik“ pentru sarcini mari (fig. 6.69) 


Element | OA B | oc D | E 
Poziție Simbol | [mm] [mm] [mm] [mm] [mm] 
ПЕСЧАН АЕ ur ا‎ uq mt qe re T 
1 31/405 50.8 93,2 BIET 18,7 15,5 
2 31/432 50,8 d 3/8” 25 21,3 
3 31/398 57,2 36,6 3/8” 18,7 15,5 
4 31/408 57,2 36,6 3/8” | 25 21,3 
5 17/1141 76,2 36,6 3/8^ 25 21,3 
l 


În figura 6.70, a si tabelul 6.28, se prezintă caracteristicile constructive 
ale unui element antivibratil cu o armătură intermediară de lip „sandwich“, 
iar in figura 6.70, b si c se dau nomogramele de alegere a acestor elemente 
din cauciuc, solicitate la compresiune si, respectiv, la forfecare. 


Pentru elementele anlivibratile de 
dau caracteristi 


secțiune rectangulară (fig. 6.71), 
Àcile geometrice in tabelul 6.29, 
baza nomogramelor din figura 6.72. 


iar cele de izolare rezultă 
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Fig. 6.73. Element antivibratil rectangular de tip 
„sandwich“. 


6 7 8 910 1214 
[MM] = 
b 


Fig. 6.74. Nomogramă pentru alegerea elementelor antivibratile rectangulare „sand 
wich* (fig. 6.73) : 


* — aceeaşi semnificaţie ca la figura 6.70 ; 


à — solicitare la compresiune ; b — solicitare la forfecaro. 


Elementele antivibratile cu secliune rectangulară si armătura interme- 
diară sint prezentate în figura 6.73, cu caracteristicile geometrice din tabelul 


6.30 şi cu caracteristicile de izolare din figura 6.74. 


Tabelul 6.20 


Caracteristici geometrice ale elemenielor antivibratile rectangulare tip sandwich 
(fig. 6.73), „Metalastik“ 


€—————— 


uz. | Element A В C D | к | er G 
2n73 | i 
лара nr, [mm] [mm] [mm] [mm] | [mm] | [mm] [mm] 
1 31/322 | 108 57,2 43 63,2 89 10,3 5 
2 31/284 127 07,2 43 83 108 10,3 5 
3 31/242 168 57,2 13 | 127 | 144 | 10,3 5 
| 
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Altă variantă constructivă de element antivibratil cu secțiune rectan- 
gulará si un singur strat de cauciuc se prezintă în figura 6.75, iar caracteristi- 
cile geometrice si de prindere sînt date în tabelul 6.31. 

Nomogramele de utilizare sint dat 


i 


ite. în figura 6.76 pentru solicitarea la 
compresiune si la forfecare 


Fig. 6.75. Element antivibratil rectangular cu armături 
inegale : 
4 — cu armătură rotunjită ; b — cu armătură dreaptă. 


Tabelul 6.31 
Caracteristici geometrice ale elementelor antivibratile rectangulare ,Metalastik'** 


cu armături inegale (fig. 6.75) 
| i 
Pau m o EAE er|cin|r|zsl|kx 
: Element simbol | ТР em s 
ție | iu leni mm] КО [mm] [ир] guod Jum [mm] [nam] 
1 | ) |13,5 | 4,5 16 |1,2"| 22 | 25,4 
(tig. 6.7 73, d) 
2 31/37 


J | 10,3 | 4 83 |3;,8"| 22 |22 
(fig. 6.75, b) | 


хххх fNI XI 
„XX X $ M 
2 


10 15 20 25 
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Fig. 6.76. Nomogramă pentru alegerea elementelor antivibratile rectangulare 
cu armături inegale : 

* — aceeaşi semnificație ca la figura 6.70; 

а — solicitare la compresiune ; b — solicitare la forfecare. 


* 


— Sisteme elastice de rezemare pentru maşini si utilaje == cd. 10 
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Fig. 6.77. Element antivibra- 
til rectangular „sandwich“ cu 
armáturi inegale : 

a — cu un singur prezon de 
prindere ; b — cu două pre- 

zoane de prindere. 


М NN М1 
253 4 5 6 78 101014 
03 05 07 09 12 16 22 28 lint сд 
(mm) ——> 

а b 

Fig. 6.78. Nomogramă pentru alegerea elementelor antivibratile rectangulare 
„sandwich“ cu armături inegale : 
* „kk — aceeaşi semnificaţie ca la figura 6.70 ; 
a — solicitare la compresiune ; b — solicitare la forfecare. 


În mod asemănător se prezintă elementele antivibratile rectangulare 

de tip „sandwich“ din figura 6.77, cu datele din tabelul 6.32, iar în figura 6.78 
sînt nomogramele de alegere ale acestora. 

Tabelul 6.32 


Caracteristici geometrice ale elementelor antivibratile rectangulare „sandwich“ 
cu armături inegale „Metalastik“ 


Nr. Elément i A B С D E |@Е| G H 1 J K 
crt. Ё [mm], [mm]| [mm]| [mm] [mm]| [mm]| [mm]| [mm]| [mm]| [mm] | [mm] 
1 31/336 89 | 41 36 54 | 74,5| 6,75 | 2,7 — |5/[16"! 14 14 
(fig. 6.77, a) 

2 31/406 89 | 41 36 54 | 74,5| 6,75 |2,7 — | M8 | 14 14 
(fig. 6.77, a) 

3 31/346 175 | 51 35 | 114 [146 |13,5|4,75| 76 1/2” | 22 | 25 


(fig. 6.77, b) 


Pentru sarcini mari, se folosesc grupări de elemente antivibratile, capabile 
1 putin pentru 70%, grad de izo- 


în figura 6.79, se prezintă un montaj, 


să izoleze în mod corespunzător vibraţiile, с 
lare (30%, transmisibilitate). Astfel, 

ѓо 
ale cărui date de identificare sinl conținute în tabelul 6.33, iar 
parametrilor de izolare este în figura 6.80. 


nomo gramma 


9 208 


17/1469 


I MN 55 


17/1468 
1MN55 


17/146 


со 


Fig, 6.82. Nomogramă pentru alegerea sistemului an- 


tivibratil ,,Cushymount*. 


În figura 6.81, se prezintă gruparea complexă de elemente antivibratile 
capabile de sarcini mari de încărcare, cu datele din tabelul 6.34 si си nomo- 
grama carespunzătoare din figura 0.82. 

Pentru a determina cit mai operativ transmisibilitatea T (gradul de izo- 
lare I =1 — T), in figura 6.63 se prezintă nomograma de lucru pe baza 
deformatiei statice si a frecvenței vibraliel forţate (forţei excitatoare), con- 
siderind sistemul cu un singur grad de libertate. 


Tabelul 6.33 


Caracteristici tehnice ale grupului de elemente antivibratile „Cushyfooi“ Metalastik 


Grup antivibratil | Forţa maximă Deformatia 
Serie Pus d de incárcare maximá D Masa 
021- Simbol verticală verticală [mm] [kg] 
tie [N] [mm] 
A4 17/290 830 6,2 
A A3 17/290 1 200 6,2 
(fig. 6.79, a) A2 7/290 1 500 6,2 10 259 
A1 17/290 2 300 6,0 
AQ 17/290 ) 500 5,7 
B4 17/213 3 100 6,6 
3 17/213 5 600 6,2 
B B2 17/213 9 000 6,2 13 10 
(fig. 6.79, b) B1 17/213 11 000 5,8 
BO 17/213 16 500 5,8 
HD3 17/346 6 300 16 
HD HD3 17/346 9 900 16 13 9,5 
(fig. 6.79, b) HD1 17/346 12 800 16 


-— а — 


7. Metode experimeniaie pentru 
încercarea sistemelor arntivibratile 


Sistemele de izolare si amortizare a vibratiilor, denumite și. sisteme anti- 
vibratoare, care intră in structura constructivă si funcţională a mașinilor, 
sînt alcătuite din elemente antivibratile ce conlucrează pe baza uneia din 
schemele de montare : serie, paralel sau mixt. Cele mai frecvente scheme de 
montaj sint cele pe bază de elemente antivibratile din cauciuc. Funcție de 
caracteristicile [izico-mecanice ale cauciucului si de parametrii globali ai 
clementelor antivibratile, ce intră în componenţă, funcţie de condiţiile geo- 
metrice de montaj, sistemul, astfel alcătuit, va fi caracterizat de parametri 
specifici, denumiți „caracteristici sau parametri de sistem“. Parametrii sis- 
{етшш sint sensibil diferiți față de parametrii elementelor antivibratile. 
De aceea, este necesar ca pentru fiecare sistem antivibratil din componența 
maşinii să se precizeze caracteristicile (parametrii) sistemului care au un rol 
determinant în funcţionarea mașinii si în izolarea vibratiilor transmise. 


y 


7.1. Caracteristica de rigiditate a sistemului 


Caracteristica de rigiditate a sistemului este dată de coeficientul de 


rigiditate echivalent în regim static si dinamic, corespunzător deformatiei 
r ca pentru sistem să se traseze ca- 


efective a situaţiei de lucru. Este necesa 
racteristica F—x, respectindu-se condițiile de montaj, încărcare statică si 
funcționalitate a sistemului. De asemenea, tot în aceste condiții este necesar 
a se determina și coeficientul de rigiditate dinamic. Deoarece coeficientul 
de rigiditate dinamic determină direct pulsatiile proprii ale sistemu 
zonele de rezonanţă, precum şi transmisibilitatea sistemului, acesta poate fi 


considerat unul din factorii determinaţi pentru izolarea antivibratilă. 


1.2. Caracteristicile de 


Toate caracteristicile de amortizare sînt determinate, în cazul modelului; 
dinamic al sistemului cu un singur grad de libertate masă-are (fig. 7.1), la 
vibrația liberă sau la răspunsul dinamic al sistemului în vibraţie forțată 
(fig. 7.2). 


Ecuația diferențală a mişcării este : 


тх + hš + Ка = Е(0), (7.1) 


ui 


A 
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Fig. 7.1. Model dinamic cu un Răspunsul dinamic al sistemului 
grad de libertate, reprezentat prin caracteristica  amplitu- 
dine-pulsatie. 


iar dacă asupra masei т a sistemului acţionează forţa armonică FP) = 
== F, sin ol, atunci soluţia ecuaţiei (7.1), în regim staționar, este : 
х = A sin (ol— 9), (7.2) 
unde o este defazajul deplasării faţă de forţă. 
Se obține amplitudinea mișcării si defazajul sub forma : 
А ==— —- ю—————; (7.3) 
(1 — o?/p*?? + tolp) 
ф == are tg [(26о/р) 1 — e?/p?)], (7.4) 
т * " s E P к 
unde p == 4у k/m este pulsatia proprie a sistemului; б = h/h., — raportul de 
amortizare sau fracțiunea din amortizarea critică. 
Ţinînd seama de relaţia I, == 2 / Kk m, avem : 
С = А/2,/ Кт. (ШО) 


Pentru un sistem de izolare și amortizare compus numai din elemente 
viscoelastice identice, legate în serie, vom avea: 


с == Is) 2 / (Is), (7,9) 


unde h = h/s, in care h, este coeficientul de amortizare viscoasă al unui 
singur clement, iar s — numărul total de elemente legate in serie. 
k = k/s este coeficientul de ri 


itate echivalent, unde k, este coeficientul 
de rigiditate al unui singur element. 
Relaţia (7.5) poate fi pusă sub forma : 


1 h л А m TES 
C, == — ==, sau б, = Gs, (7.6) 
5/8 24 kun 


unde С, este raportul de amortizare al sistemului compus numai dintr-un 
singur element viscoelastic si masa m. 
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Pentru un sistem de izolare și amortizare compus numai din elemente 
viscoelastice identice legate în paralel, avem: 


al > / 
зр 9 SDN 9» 
, (7.7) 


Raportul m/2 h = n se numeşte factorul de amortizare a vibratiei libere 
a sistemului care depinde si de masa m. 


T Zy 


==, | $ 
"D N 


iar sub forma finală 


Pentru mișcarea sistemului la vibrația liberă, caracteristica esenţială de 
amortizare este decrementul logaritmic A determinat de valorile maxime 
succesive ale deplasării, astfel 


Sal ее, 


sau А = 2xn[l4/ p? — n*; (7.8) 
nolind cu о? == р? — m, se obține: 
A == Ann], (7.9) 


In locul lui A se mai poate utiliza şi viteza de amortizare D a vibraţiilor 
libere, în cazul scăderii exporenţiale a amplitudinii, unde mărimea D se 


La vibrații forțate, amplitudinea A variază са în figura 7.2, cu pulsatja o 
a forţei de amplitudine constantă Г. 


Valoarea maximă a amplitudinii A par este corespunzătoare pulsaliei la 


rezonanță G, = pr 1 — 
iii Lie iiai “rez IN x: 


Punctele de ordonate А, /4/ 2, numite puncte de semiputere, au abscisele: 


In cazul unei amortizări mici C < 1, 


de unde rezultă raportul de amortizare 


б = (1/203 — eD/(eà + ®) = (02 س‎ eD/(4p?), (7.12) 
sau, tinind seama de relaţia оу + €, = 2p, avem: 
(= (о — e4)/(2p) = 1/20, (7.13) 


în functie de lățimea benzii de rezonanţă, 
w m ET. H9 m 
G = mp = TO, (7.14) 


unde Af = f, — fi lăţimea benzii de frecvenţă la rezonanță; Q factorul 
de calitate al sistemului antivibratil cu un grad de libertate. 

Factorul de calitate al rezonanţei vibratiei staţionare a sistemului Q si 
capacitatea de amortizare Y, specifice ale sistemului, caracterizează răspunsul 
în regim staționar. Aşadar, caracterizează capacitatea de disipare a energici 
la răspunsul dinamic. 


`2] 
o 


Mărimile fizice n, A si D reprezintă proprietăţi ale mișcării sistemului 
ce pot fi determinate în timpul unei perioade a vibratiilor libere amortizate 
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ale sistemului, iar parametrii Af, Q şı Y caracterizează proprietăţile răspunsului 
staționar al sistemului ce pot fi determinati în timpul vibratiei forţate la 
rezonanţă. Legătura dintre aceşti parametri, caracteristici ai sistemului, este 
prezentată în tabelul 7.1. 
Tabelul 7.1 
Parametrii de amortizare la sisteme antivibratile 


| С | n | А D Af | Q E: 
C d рб pia pur 0,5571 476 
ё € «€ ce 
n nip n Arn o, na пп par 4тп/р 
n«np 
А | o, 2n A OPAN EY 2(A — A?) 
А <1 
D D ac, Dla 2x Пао, D Dl ат; apl? D Iz јар 
D < ар D < ap 
f T'Afip | «A | mU o, — anM M р{?х А] ir ‘Afi p 
Af < nir | | | Af & pi Af < pin 
Q 0,5071 р!20 TIQ apl2Q pi2xQ Q 2710 
20» 1 20 > 1 20 »1 20 > 1 
ч Fjár pFiäm |Y/2 ap [47 pYj4zi 27| F ЕЯ 
| #<4х | 4r | ¥< 4r | Pair |Ф<4п 


р? = kim; op == р? n 


În alcătuirea unui sistem cu elemente identice, este necesar să se țină 
seama de numărul s de elemente si de raportul de amortizare ©, pentru 
sistemul cu un singur element, astfel încît mişcarea sistemului să fie periodică, 
adică Q sau Y < 4. 

Astfel, pentru un sistem serie, rezultă: ©, = Ci Vs <1, 
de unde, pentru un sistem dat, cu un singur element cu C, cunoscut, avem : 

$25 CE (7.15) 


Pentru un sistem paralel, in mod similar se obţine : 


de unde s «2 1/05. (7.16) 


7.3. Determinarea experimentală a caracteristicilor 
sistemelor de izolare antivibratiiá 


Experimentarea elementelor antivibratile, cit şi a sistemelor de izolare, 
trebuie să conducă la găsirea caracteristicilor tehnice specifice, astfel încît, 
pe de-o parte să poată fi verificat calculul de proiectare, iar pe de alta să 
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permită aprecierea modului cum sînt influenţaţi parametrii vibraţiilor si 
caracteristicile de izolare. 

În acest scop, este necesară, atît experimentarea elementelor antivibra- 
tile pe un lot mai mare de fabricaţie, cit și experimentarea sistemelor de izolare 
si amortizare a vibratiilor, tinind seama de condiţiile de montare pe mașină 
şi încărcare statică și dinamică. 


7.3.1. Determinarea caracteristicilor elementelor antivibratile din cauciuc 


7.9.1.1. Caracteristica de rigiditate statică (euasistatică). În cadrul 
încercării cuasistatice, s-a determinat caracteristica forţă-delormaţie, pe 
baza căreia s-a putut aprecia gradul de linearitate sau zonele pentru саге 
caracteristica esle nelineară. 

Încercarea poate fi efectuată la o presă mecanică cu o viteză de încăr- 
care de 5 mm/min, iar pasul deformatiei indicat pe cadranul comparatorului 
este de 1 mm. Valorile forţei corespunzătoare fiecărei deformalii se citesc 
pe cadranul indicator a] dinamometrului presei. 

Caracteristica fortá-deformatie se determină pentru o deformatie totală 
de cel puţin 15%, din înălţimea totală a elementului din cauciuc, Înainte de 
înregistrarea valorilor efective pentru forţă și deformalie, elementele amorti- 
zoare se supun la cinci cicluri conseculive incárcare-descürcare, în vederea 
micșorării buclelor de histerezis mecanic de început. 

Încercarea trebuie executată pe cîte un lot compus din cel putin 8 ele- 
mente antivibratile din fiecare amestec, iar centralizarea rezultatelor se 
efectuează pe fişa de măsuri special întocmite. 

Prelucrarea și prezentarea rezultatelor privind încercarea cuasistatică 
a elementelor antivibratile din cauciuc trebuie efectuate numai pe baza esti- 
matiilor statistice. 

7.3.1.2. Caracteristiea de rigiditate dinamică. În vederea determinării 
coeficienţilor de rigiditate, s-a adoptat metoda rezonantei la descărcare, 
cînd pulsatia scade de la valoarea de regim la zero. Pentru ca metoda să fie 
cit mai sigură, s-a folosit modelul unui sistem cu un grad de libertate excitat 
de o forță perturbatoare armonică, de forma Р = туго? sin of, in care mgr 
este momentul static al masei excentrice ; c pulsatia forței perturbatoare. 

Deoarece elementele din cauciuc au o comportare viscoelastică aşa cum 
rezultă din oscilograma vibraţiei libere (fig. 7.3), preponderent elastică, 
atunci ecuaţia diferențială a mişcării este : 


mz + hr + kr = moro? sin ot, (7.17) 
sau x + nr + pet = hsin ol, (7.18) 
unde m este masa părții mobile a standului; h — coeficientul de amortizare 
viscoasă ; n — factorul de amortizare ; k — coeficientul de rigiditate ; p — 


ршѕаһа proprie a sistemului mecanic fără amortizare. 
Factorul de amortizare n si pulsatia proprie c, au expresiile : 


n = h[(2m) ; (7.19) 
— NI -— n, (7.20) 
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Prin încărcarea sistemului la forţa perturbatoare maximă, frecvenţa si 
amplitudinea vibratici cerute de condiţiile de încercare, se realizează situația 
regimului de lucru staționar (о = const.), cit si a regimului tranzitoriu prin 
descărcarea sistemului de la о (valoarea de regim) la zero. 

Trecerea prin rezonanţă este marcată prin creșterea pronunțată a ampli- 
tudinii (deformația relativă a cauciucului cuprins între armătura fixă și cea 
mobilă), figura 7.4. 

Deoarece tehnica determinării coeficientului de rigiditate dinamice per- 
mite măsurarea perioadei de rezonanță 7',,,, este mai comod să se pună 
expresia (7.20) sub forma unei relaţii mai operante, astfel : 


1 


Lus = TAR] Tey — n?). (7.21) 


Legătura dintre coeficientul de rigiditate k, pentru un unghi oarecare si 
coeficienţii de rigiditate la compresiune k, si forfecare К, este dată de relaţia : 


k, = kų cos? а + Kk, sin? a. (7.22) 


Rezultatele experimentárilor sint prezentate in figurile 7.5, 7.6 si 7.7. 

7.3.1.3. Determinarea modulului de elasticitate. Avind in vedere faptul 
că elementele antivibratile pot fi executate cu cauciuc românesc, se impune 
determinarea valorilor modului de elasticitate in vederea proiectării. 

Amortizoarele din cauciuc au suprafaţa laterală variabilă în timpul defor- 
mării si, ca urmare, aria transversală de-a lungul elementului se modifică. 
Pentru calcul, s-a considerat un element cilindric echivalent ca volum cu 
cel al elementului real, pe baza căruia s-a determinat aria transversală în 
fiecare moment al procesului, motiv pentru care în locul ariei se adoptă 
volumul ca parametru. El poate fi măsurat initial și se menţine constant în 
timpul solicitării, 


9 SE E 
Compactor vibrator CVA 4-5 | 

8 Treapta [ de amortizare E 
7 -nr.elemente montate “з 
n paraiet : 4 buc. | 

Б ¢ — cauciuc 1-АВ 9;2-АВ &а.— 
: 3-АВ 22; &à-AB 31 | 


В! 


- а 106к (N/m] 


Fig. 7.5. Variatia coeficientului de rigiditate dinamică func- 
tie de unghiul de așezare la elementul antivibratil CVA 4—5. 


În regim static. Pornind de la principiul că volumul de cauciuc în timpul 
deformării se menţine constant si avînd în vedere că, atit volumul V,, cît si 
înălțimea iniţială hy ale amortizorului pot fi măsurate direct, s-a obţinut o 
relație propusă de autor, pentru calculul modului de elasticitate longitudinal 
static, de forma : 


M AN urs Ж% WB vá © суо 

Es) == Reho(ho din 1)] Y 0» (7.23) 
în care k, este coeficientul de rigiditate statică, la compresiune ; /iy — înălţimea 
iniţială a amortizorului ; Vy — volumul de cauciuc; x — deformația instan- 


tanee măsurată pe axa longitudinală, la compresiune. 

Prin convenţie, denumim modulul de elasticitate longitudinal IZ valoarea 
corespunzătoare a lui 17, pentru care elementul de cauciuc se află în stare 
nedelormată. Din experimentările efectuate, în cadrul INCERC, pe amorti- 
zoare de cauciuc din patru amestecuri distincte de cauciuc si de diferite forme 
constructive, au rezultat valorile lui Ej prezentate în tabelul 7.2, iar variaţia 


modulului de elasticitate static E, funcție de deformatie — în figura 7.8. 
Modulul de elasticitate static transversal G, se determină cu relaţia: 
G, = Khi Vs, (7.24) 


unde A, este coeficient de rigiditate statică la forfecare. 

În regim dinamic. În vederea determinării modulului de elasticitate longi- 
tudinal dinamic, s-a utilizat coeficientul de rigiditale dinamic Kain, la compre- 
siune, în relația: 


Eai mr Rain hot ho PET X) Vo (7.25) 
unde х este deformația instantanee în regim dinamic. 


Deformatia x tine seama de efectul dinamic si se alege la valoarea maximă : 

dias e. e А. (7.26) 
în care x, este deformația statică rezultă din încărcarea permanentă; A — 
amplitudinea deplasării vibraliei. 


Tabelul 7.2 


à 
I] 
Valorile modulului de elasticitate | 
longitudinal Е, 
e it = 
Cauciuc ziig n? ca i 
E se | БЕ | 35 > 
= Ex 3= $4 5 100 " 
4 дё | 53 ES, = | 
E c 4G 
P 0,75 175 22 
SAB 9 79 0,5 119 so LL » 
| = d 
í : 2 0,75 155 
^. diu 0,50 100 
Р 0,75 5 0 1 
ЅАВ 22 50 0,50 35 
т 0.75 45 Fig. 7.8. Variația modulului de elas- 
SAB 31 45 0,50 30 ticitate longitudinal funcţie de de- 


formaţia statică. 
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Pentru modulul transversal dinamic G, se va utiliza relaţia : 
Ы - эү? = om 
Gain =“ К raihi Va (7.27) 
unde Kaim este coelicientul de rigiditate dinamic la forfecare. 


Valorile modulului de elasticitate, determinat in regim static si dinamic 
pentru patru structuri de cauciuc elaborate după tehnologia ICPCMP Bucu- 
resti, în condiţiile a două tipuri constructive de amortizoare, sint date în 
tabelul 7.3. De asemenea, în acest tabel, sint dali si coeficienţii dinamici, 
atit pentru modulul de elasticitate longitudinal op = £;;,,/E,, cit şi pentru 
modulul de elasticitate transversal og == Ga;,/G,, unde Es, G, sînt modulele 
determinate în regim de solicitare statică. 

7.3.2. Determinarea caracteristieilor sistemelor de izolare si amortizare 
a vibratiilor cu elemente din cauciuc. Experimentárile s-au efectuat pe sisteme 
de izolare compuse din mai multe elemente antivibratile din cauciuc, utili- 
zindu-se standuri special concepute, astfel încît să se poată reproduce cit mai 
fidel condiţiile de lucru, ţinîndu-se cont de caracteristica masică a sistemului. 


7.9.2.1. Caracteristica de rigiditate echivalentă statică. Prin încărcarea 
sistemului cu elemente de lestare etalonate, se măsoară deplasările, respectiv 
deformația, în regim static a elementelor elastice pe direcția vibratiilor. 

Pe baza mai multor încercări s-a putut constata caracterul liniar al 
caracteristicii fortá-deformatie, în limita unei deformatii specifice a fiecărui 
element de maximum 10%. În tabelul 7.3, se dau valorile coeficienţilor de 
rigiditate statică la unghiurile 0°, 60^ si 90°, pentru trei elemente amortizoare 
„sandwich“ utilizate la compactorul vibrator CVAIO. 

7.9.2.2. Caracteristica de rigiditate echivalentă dinamică. Coeficienţii de 
rigiditate ai sistemelor au fost determinati prin metoda rezonantei în condiţiile 
de încărcare și montaj ale sistemului pe utilaj. 

În tabelul 7.3, se dau valorile coelicientilor de rigiditate dinamică pentru 
un sistem format din trei elemente legate în paralel. Determinările s-au făcut 


Tabelul 7.3 


Valorile experimentale ale coeficientului de rigiditate pentru un sistem format 
din trei elemente antivibratile 


— 


Nr. element | Unghi de Coeficient de rigiditate [daN/mm] 
Cauciuc tip m кайне XT C S ANNE ELI M UMS SE LM баа 
cauciuc | aşezare Static Dinamie 9, 
(Ó————————————————————————————— 
0 177,00 196,80 1,110 
SAB 31 26; 27; 30 60 55,50 74,10 1,330 
90 15,63 29,34 1,870 
0 210,39 264,00 1,250 
SAB 22 18; 19; 23 60 76,50 90,93 1,180 
31,80 39,36 1,230 
645,00 859,00 1,330 
ЅАВ 4а 223,50 289,80 1,290 
83,40 100,35 1,200 
690,00 984,00 1,420 
SAB 9 240,00 345,00 1,430 
90,42 168,00 1,842 


pentru pairu amestecuri diferite de cauciuc, pe baza înregistrărilor vibro- 
gramei de rezonanţă, de unde s-a estimat valoarea perioadei mişcării la rezo- 
nanță Т, asa cum se ilustrează în figura 7.5. 

Pentru sistemul de izolare si amortizare a vibratiilor care intră în com- 
ponenla compactorului vibrator CVA10, în tabelul 7.4 se prezintá valorile 
determinate experimental. Sistemul este compus din opt elemente „sandwich“, 
montate înclinat sub un unghi de așezare la 60°. 


Tabelul 7.1 


Valori experimentale ale coeficientului 
de rigiditate Ја diferite trepte de încărcare 


j Coeficient de rigiditate 
Cauciuc Masa [daN/mm] 
tip [kg] e — 


Static Dinamic 


În vederea determinării coelicienţilor de rigiditate dinamică si a carac 
teristicilor vibratiei libere pentru sistemul de izolare și amortizare existent 
la compactorul vibrator СУА 10, s-a utilizat un stand prezentat în figura 7.9. 

Standul contine grupul de izolare si amortizare 1 al compactorului CV A 10 
stilpii de sustinere 3 pentru întreg ansamblul, cadrul 4, plăcile de lestare 5, 
în vederea modificării încărcării statice, si grupul de actionare compus din 
vibratorul 6 antrenat cu ajutorul motorului electric 7. 


Fig. 7.9. Stand de încercare pentru două grupuri de elemente antivibratile. 


13 — Sisteme elastice de rezemare pentru maşini si utilaje — cd. 10 1 
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7.3.2.9. Determinarea earaeteristieilor de amortizare. S-a urmărit detet- 
minarea factorului de amortizare n, a fracțiunii din amortizarea critică Č 
și a coeficientului de disipare a energiei sistemului V, folosind, atit metoda 
vibratiel libere, cit si a vibratiei forțate armonice stationare. 

Pentru a obține vibrația liberă a sistemului, s-a utilizat același stand 
(fig. 7.9), descris anterior, căruia i s-a imprimat un impuls de sus în jos. 
Semnalul generat de traductorul inductiv a fost amplificat și înregistrat pe 
hirtia sensibilă la radiaţii ultraviolete. 

Analiza oscilogramei vibratiei libere (fig. 7.4) conduce la concluzia că 
amplitudinea scade după o funcţie exponențială de forma хт = +Ae™, 
ceea ce dovedește comportarea viscoelastică a cauciucului (forţa de rezistenţă 
viscoasă este mică n < р). 

Din înregistrările deplasării (oscilograme ale vibraţiei libere) cu baza 
de timp determinată, s-a calculat decrementul logaritmic al amortizării A, 
astfel : 

A = In AlAs, (7.28) 
pentru două amplitudini succesive A, si A., între ele existind un interval 
de timp 7* numit pseudoperioadă. 

Decrementul logaritimic se mai poate calcula si astfel : 

A == [UG guid 1)] In АА, (7.29) 
pentru j amplitudini succesive despărțite de j — 1 pseudoperioade. 

Cunoscind valoarea lui A, se pot determina si celelalte mărimi si anume : 

a) factorul de amortizare n = (3/2)o,,, 
sau na APT a (7.30) 

b) tracţiunea din amortizarea critică, 

б = А/(2л), pentru A < 27; (7.31) 

с) coeficientul de disipare, 

T = Apt, pentrm În eh. (7.32) 

La vibrația forțată, s-a măsurat forţa din elementul de cauciuc, compusă 
din forta elastică şi forţa viscoasá care se află în cuadratură, precum si viteza 
de deformare a elementului de cauciuc cu ajutorul standului (fig. 7.10), con- 
ceput si brevetat de autor. 


Astfel, avem : F = JE 4 ЕЗ, (7.33) 
sau F? = F? — F2, 

iar h = FX = (MP? Е. (7.34) 
unde F este forta măsurată de doză; Г, = Kamt — forta elastică; F, = 


== hx — forţa viscoasi. 
Rezultatele experimentale determinate pentru elementele antivibratile 
CVA 10 si S 120 sînt prezentate în tabelele 7.5, 7.6 si 7.7. Pentru a da o 


interpretare modului cum variază parametrii de amortizare, s-a găsit depen- 
Чеп{а dintre Y si ^, unde à reprezintă deformația specifică a sistemului defi- 
nită astfel : 

a) A ==т„,/һ, — pentru montarea elementelor amortizoare la compre- 

siune ; 

b) X = х,,/(Ту cos a) pentru montarea elementelor amortizoare sub un 

anumit unghi ; 

€) A = sug = bat — pentru montarea elementelor amortizoare Ја 

forfecare. 

Pe baza valorilor obtinute si trecute in tabelele prezentate, precum si a 
altor rezultate experimentale care nu sînt cuprinse în aceste tabele, s-a putut 
găsi corelatia dintre caracteristicile de amortizare ale sistemului, în mod 
special pentru © si V^, funcţie de pulsatia proprie a sistemului p sau deformația 
totală în regim static x, De asemenea, s-a realizat legătura dintre parametrii 
de amortizare menţionaţi si deformația specitică a sistemului A. Au fost anali- 
zale două situaţii si anume: 

а) la sistemul antivibratil unde se mentine constantă încărcarea statică 
şi se modifică coeficientul de rigiditate static К, ; 

b) la sistemul antivibratil unde se menţine constantă rigiditatea în 
regim static si se modifică masa părţii mobile. 

Pentru primul caz, caracterizat prin k — variabil şi m — constant, se 
scrie tracţiunea din amortizarea critică a sistemului astfel: 


È == h](2mp). (7.35) 


Tinind seama de faptul că fenomenul de disipare este evidențiat numai 
atunci cind sistemul este in mişcare, deci numai atunci cind elementele din 
cauciuc sint deformate cu o anumită viteză, rezultă că este necesar să se 
introducă un parametru саге să definească mişcarea. Astfel, s-a ales pulsalia 
mişcării o. După M. Julien, pentru cauciucul modelat ca un mediu visco- 
elastic, se poate scrie: 


ho == const, (7.26) 
In acest caz, avem: 
C == (const/o)(1/2mp). (7.97) 


edi 


iar dacă se notează // = const/(2mo), atunci se obţine : 
a i Mlp. (7.38) 


Pentru un sistem antivibratil dat, și care se află în mișcare caracteri- 
zată de pulsatia о (œ = const), la care se menține constantă masa, se constată 
cá, modificind numai coeficientul de rigiditate k, se modifică pulsatia proprie, 
valoarea lui ¢ fiind o constantă de sistem. În acest caz, legea de variație a 
lui С funcție de p este dată de relația (7.38) şi ilustrează în figura 7.11. 

Ca urmare, sc poate conchide că, pentru un sistem dat și solicitat la un 
anumit regim de vibrații, definit de pulsatia forţei perturbatoare, considerată 
constantă (regim staționar de lucru), modificarea pulsatiei proprii, prin vari- 
erea coeficientului de rigiditate К, implică modificarea fracțiunii din amorti- 
zarea critică. 

Pentru un sistem antivibratil dat, în mişcare de regim, la care se menţine 
constantă rigiditatea, se constată că fracțiunea din amortizarea critică are 
expresia : 


б = р const 1021) (7. 39) 
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Fig. 7.12. Variația fracțiunii din amortizarea critică funcţie de pulsatia proprie la 
X constant. 


notind Ж = const /(2Kk), 
se obţine ÉD. (7.40) 


Relaţia este valabilă atunci cînd in cadrul sistemului se modifică numai 
masa suspendată, iar X are valoarea constantă. Legitatea de linearitate 
dintre fracțiunea de amortizare critică © si pulsatia proprie a sistemului este 
confirmată de experimentările efectuate, iar graficul se prezintă în figura 7.12. 


8. Calculul parametrilor de izolare 
a vibratilor 


Funcție de complexitatea mașinii, caracterizată de repartizarea masei 
și de configurația sistemului elastic, parametrii de izolare a vibratiilor pot fi 
determinati numai pe baza unui model capabil să reproducă comportarea 
dinamică a mașinii. Astfel, funcție de materialul din care este realizat sistemul 
clastic, se deosebesc sisteme elastice metalice si sisteme elastice din cauciuc, 


8.1. Sisteme de izolare antivibratilă 
cu elemente metalice 


Sislerhe cu un grad de liberlale. Majoritatea maşinilor staţionare, frecvent 
intilnite in industrie, pot fi modelate ca sisteme cu un grad de libertate. 

Parametrii care stabilesc performanțele de izolare a vibraţiilor sint 
transmisibilitatea Т a vibratiilor și gradul de izolare I. Cei doi parametri 
sint complementari, iar relaţia de legătură este de forma: 


1— Т)100 [s]. (8.1) 


Pentru o maşină rezematá elastic pe clemente metalice, cu amortizare 
viscoasá mică, modelată ca un sistem cu un grad de libertate la translație 
verticală, parametrul T este de forma : 


т Ё | ig сор r (8.2) 


în care Fp este forța transmisă prin elementul elastic de constantă k şi prin 
elementul de amortizare viscoasă de coeficient de rezistență h; Fy — ampli- 
tudinea forței perturbatoare ; Q — raportul pulsatiilor, definit de relația 
О = ојр; © — fracțiunea din amortizarea critică. 

Variația parametrilor T si I este dată funcție de raportul pulsațiilor Q 
şi de parametrul С, în figura 8.1. 

Pentru calculele de proiectare, este mai comod să se folosească săgeata 
statică datorită acțiunii greutății m g. Astfel, pulsatia proprie a sistemului 
poate fi exprimată sub forma: 


p di -fz =}. (8.3) 
mg mgik 5. 


În figura 8.2 se prezintă o nomogramá cu ajutorul căreia se poate deter- 
mina gradul de izolare, funcţie de săgeata statică si frecventa vibratiilor 
(frecvența forței perturbatoare). Se menţionează că în cîmpul nomogramei 
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Fig. 8.1. Variatia transmisibilitátii T si a gradu- 
lui de izolare I funcţie de raportul pulsatiilor 
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Fig. 8.2. Nomogramă pentru calculul gradului de izolare. 


au fost trasate două categorii de linii oblice, prima linie oblică (sub formă de 
linie întreruptă) dă frecvenţa proprie а sistemului, iar restul liniilor (trasate 
continuu) reprezintă gradul de izolare a vibratiilor. Prima linie continuă 
corespunde la gradul de izolare I = 0, adică pentru raportul Q= о/р = 2: 
| Cu ajutorul nomogramei, s-a marcat un exemplu pentru un sistem elastic 
| cu 3,, == 10 mm, căruia îi corespunde frecvența proprie n — 1 000 rot/min 
ca urmare a stabilirii punctului P. La intersecţia dreptelor ðs; = 10 mm și 
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Fig. 8.3. Curbe de graniţă pentru delimitarea zonelor de funcționare. 


n = 1 000 rot/min (frecvenţa de lucru a maşinii), se obţine punctul A, cores- 
punzător unui grad de izolare de 90%. 

In figura 8.2, se prezintă zona de rezonanţă care trebuie evitată şi zona 
de izolare a vibratiilor care include punctele de funcționare favorabilă a siste- 
mului antivibratil. Linia continuă reprezintă frecvența proprie a sistemului, 
iar liniile întrerupte indică limitele zonei de rezonanţă. Exemplul anterior isi 
găsește corespondent în figura 8.3 prin stabilirea corespunzătoare a punctelor 

Sisteme cu două grade de libertale. Categoria mașinilor vibrante în sistem 
etajat cuprinde două grupe structural diferite ca mod de abordare a izolării 
vibratiilor şi anume : 

— elementul perturbator este plasat pe corpul de masă ту, iar vibra- 
tiile transmise la fundaţie (suportul fix) traversează sistemele elastice k}, 
k, si masa m, (fig. 8.4); 

— elementul perturbator este plasat pe corpul de masă m, si transmite 
vibraţiile, atit la masa m,, cit si la suportul fix prin intermediul sistemelor 
elastice Ку si Ka (fig. 8.5). 

Pentru sistemul din figura 8.4, gradul de transmisibilitate Tio a vibratiilor 
de la sursá la suportul fix este dat de relatia : 


| =i 

Tasje eE a (8.1) 
ш [рг 1-« 

in саге «u = kk, U = mam O = w Og e$ == КУК] (E; + Rama: 


Pentru sistemul din figura 8.5, gradul de transmisibilitate se defineşte 
pentru cele două trasee de penetrare a vibratiilor, astfel : 


Т» = a(1 — ОЗІ -- « — pd — Оз} —1]-; (8.5) 
Tg = (І 4 a — ul — 051 — 09—1]7, (8.6) 
unde œ = К/К, u = mlm, О = о[у, v? = hm. 
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8.2. Sisteme de izolare antivibratilà 
cu elemente de cauciuc 


Funcție de principiul constructiv si functional-tehnologic, абай Şi 
utilajele care au în componență elemente elastice din cauciuc se împart în 
două mari categorii: 

— maşini si utilaje staţionare, care pot fi modelate ca sisteme cu un 


grad de libertate, două sau trei grade de liberatate, cu rezemare elasticá pe 
planseu ; 

— maşini si utilaje mobile, care au o structură constructivá mai complexă, 
modelate ca sisteme cu mai mult de trei grade de liberatate. 

În figura 8.6, se prezintă sistemul cu un grad de libertate, compus dintr-o 
masă m, ce modelează partea mobilă a utilajului în mișcare, elementele din 
cauciuc, ce formează sistemul de izolare caracterizat prin modulul de elastici- 
tate transversal complex G* funcţie de pulsalia perturbatoare, precum și 
talpa inferioară caracterizată prin mişcarea sinusoidală Z, = z,e/^?'. Răspunsul 
sistemului este exprimat prin deplasarea sinusoidală £ = z3e/^', unde ampli- 
tudinea deplasării xš este exprimată sub formă complexă. 

Pentru sistemul mecanic prezentat în figura 8.7, excitat cinematic, 
transmisibilitatea mișcării se defineşte astfel : 


T == |232 |. (8.7) 


Fig. 8.6. Sistem antivibratil cu 
elemente de cauciue excitat 
cinematic. 


Fig. 8.7. Sistem antivibratil cu Fig. 8.8. Sistem antivi- 

elemente de cauciu2 excitat cu bratil cu elemente de 

o fortá armonicá. cauciuc cu două forte 
armonice defazate. 


In figura 8.8, este prezentat sistemul mecanic cu un grad de libertate 
excitat. dinamic de forpa sinusoidală Кү = Fe, care, prin intermediul 
sistemului elastic, transmite la fundație forta F, == F3e/?'. Pentru un astfel 
de sistem, transmisibilitatea se defineşte după cum urmează : 

T == | F$IF, |. (8.8) 


Relațiile (8.7) si (8.8) sint echivalente. 


8.2.1. Sisteme mecanice cu un grad de libertate eu elemente din cauciue 


Excilalia cinemalicá a sistemului 

Pentru sistemul mecanic (fig. 8.6) excitat cinematic, ecuaţia diferenţială 
a mişcării se scie astfel: 

m, = k(r, — 12) : (8.9) 
alegind soluţia de forma х, = xje/9! si тү = z,6/?', avem: — тол = 
= К(ху — ai)e/?', de unde se obţine: 2/0 = k](k — то). 

Exprimind constanta elastică k funcţie de modulul de elasticitate С 
sub forma: k = ESA[h = (А/0С(1 + Вф ?), avem: К = АЕ, unde A este 
aria secţiunii transversale a elementului din cauciuc; h — înălțimea în stare 
încărcată a elementului din cauciuc ; A = (1 + Bp2)A/h — coeficient de multi- 
plicare. 

Tinind seama de acest rezultat, se poate scrie: 


av, = AG*](XG* — оёт) = Goll + jco) /[[).б „(1 + jeg) — om], 
sau 13/2 = (1 + 8g /[(1 — meo?/165) + jòga]. (8.10) 
Pentru situaţia statică de încărcare (о = 0) cînd Go == Go» 
б. == AG m. 
Atunci relaţia (8.10) devine: | 
азау = (1 + jea)/[1 — (0/00)%(Go/Ga) Әб]. 
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'Transmisibilitatea T definită de relaţia (8.7) rezultă pe baza calculelor 
în complex, astfel : 


T = аза, = (1 + SEA — (ola (GG? + Bo) — (8.11) 
și unghiul de defazaj 0 este: 


6 as BTE ts| —бвев(о/ og (Go! Ga) . | (8.12) 
([1 — (0/09 (Go! Go)]? + 8) 


Excitalia. sistemului cu două forle defazate 
Pentru excitatia sistemului cu două forte, defazate între ele eu unghiul o 
(fig. 8.8), se poate scrie forta totală sub forma: 


Fy = Ё 4 P e unde: Fy =F, e“; Pes = Eae? e deci forţa totală 
este : f, = Foot 4 Е, often, (8.13) 
care mai poate fi scrisă sub forma: P = (Fy + Feet + Fe — 1)e/o', 
Folosind notația: A = F,/(Fy-- FJ), se obţine Ё» = (Е, + Fo "ele, 
în care: 4" —1 + A(e/? — 1) = 1 — А + Ae, sau ф* —1—A4- A: 
‘(cos o + j sin.) = (1 — A + A eos ф) + JA sin e. 


Ecuatia diferenţială a mişcării pentru modelul din figura 8.8 este : 


mx = Fg — Fa (8.14) 
unde F, esle forţa transmisă la fundaţie si are expresia 
Въ == КЕРӘ! == Аб. 


Deplasarea sinusoidală 4 este: £ == Pje/?'/(4G;), caz în саге ecuaţia 
(8.14) devine: — оёт F$-e/9'[Q.G,) = (Fo H ЁЕу)ф*е?®* — Ге’? de unde 
rezultă F$/(F, -H Pi) = (1 + Jade“ — 0*6,/6,)] + j doo), unde О = 


= wo 
" 2 - 2 2 сно o2 
utin molni азын ta. se (UP E I A ee ET LEE i mue 
FotFi {1 — 96/6) + 85,9)1/* 


Unghiul de defazaj este dat de relația : 


ta 0 _ 7 КА sin o + I1 —A +A coq (8.10) 
H RU — Л + АЛ соѕ ф) — IA coso 


unde: H +jJ =(R+jDI( — A + A eos 9) + jA sin 9], 
în саге R+JI = (1 + jSeo)[1 — (0/00) (GoGo) — дс). 


Efectuînd calculele intermediare în relația (8.15), expresia tramsmisi- 
bilitátii poate fi scrisă sub forma : 


2A (1 — Л) (1 — cos 9)]? ; (8.17)‏ — 1[? !)85,5 + 1( ی 


T 
([1 — О%(б,/бе)]# + 88,0} 
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Cazuri parliculare : 


a) Dacă PF; =0, atunci A =—, iar transmisibilitatea are expresia 
dată de relaţia (8.11); 
b) Dacă Р, = Fp atunci A = 0,5 F,, iar lransmisibilitatea are expresia : 


т — (Ut ој соз (9/2) _ ы 
411 — 0*(G5/Go)]? + 85,9) 1? . 


Z+ Rtg(e). (8.19) 
R—Itg(oj2) ' | 


с) Dacă 9 =z si Г = F,, rezultă Fa =0 şi T —0; 


si unghiul de fază dat de relaţia : tg 0 = 


d) Dacă ф = x[2 si Fy = Еу, rezultă Fr = (Fo + JF) e/**, iar transmisi- 
bilitatea are expresia : 


Ука COMER Aa 7 ou (8.20) 
БЕ Э {[1 — (GoGo) + Bă? 


8.2.1.1. Influenia parametrilor fizieo-meeaniei ai cauciucului asupra 
transmisibilităţii. Din categoria materialelor antivibratile frecvent utilizate, 
cauciucul executat în mai multe variante tehnologice, din punct de vedere 
al comportării la vibrații, se delimitează în două mari grupe : 

a) cauciuc си amorlizare mică, la care modulul dinamic și factorul de 
amortizare variază foarte puţin cu frecvența, considerindu-se cu suficientă 
aproximaţie că aceşti parametrii sînt constanti în gama de frecvențe pînă 
la 50 Hz (pentru cauciucul românesc SAB 22 si SAB 31) ; 

b) cauciuc cu amorlizare mare, caracterizat prin variaţia rapidă în ra- 
port cu frecvența a modulului dinamic și factorului de amortizare. Pentru o 
anumită categorie de amestecuri de cauciuc experimentate, s-a dovedit că, atit 
modulul dinamie variază proportional cu frecventa, iar factorul de amortizare 
variază lent sau se menţine constant în raport cu frecvenţa (categoria ca- 
uciucului românese SAB 9 si SAB 4). 

Pentru cauciucul cu amortizare mică, deci in ipoteza independenţei 
modulul dinamic și factorului de amortizare de frecvenţă, adică Gy/Go = 1 
Si доо = бе, se die 


= (1 + MIO — Qi + dap (8.21) 
şi 180 = —860/(1 O? + 86), (8.22 

reprezentate în figurile 8.9 si 8.10. 
La rezonanță О = I, rezultă: Tre = (1 + 83)12 [36 ; (8.23 
te 0 = — 1/86 (8.24) 


Dacă 32, < 1, atunci Treg = 81. Din figura 8.9 se constată că transmisi- 
bilitatea este cu atit mai redusă, cu cit Q este mai mare. 

Pentru cauciucul cu amortizare mare, în ipoteza proporlionalitátii mo- 
dulului dinamic cu frecvența si a independenţei factorului de amortizare faţă 
de frecvență, adică Gy/Go = оујо = Q7 si до, == бе, se obține: 


Т = (1 4- 3, 2/1 с Qn Je 32 p (8.25) 
si tg 0 = —350/(1 — О + 32), (8.26) 


reprezentate în figurile 8.11 si 8.12. 
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8.2.1.2. Transmisibilitatea sistemelor cu elemente din eauciue antivibra- 
til considerat ca mediu viscoelastic. Se consideră un sistem antivibratil compus 
din mai multe elemente din cauciuc, caracterizat prin coeficienți echivalenți 
de rig ditale k si de viscozitate т. Combinația paralel sau mixt a elementelor 
elastice (tip Hooke) și viscoase (tip Newton) modelează mediul viscoelastic 
al cauciucului. 

Model viscoelastic lip Voigl-Kelvia. În figura 8.13 se prezintă modelul 
sistemului antivibratil, pentru care raportul complex de solicitare la defor- 


mare (6/e)* are expresia : 
(в[є)* = (k Hjort (8.27) 


în саге k este coeficientul de rigiditate echivalent al sistemului ; y — coefici- 
entul de viscozitate echivalent al sisteinului ; 7. — coefiċientul de multipli- 
care definit anterior. 

Din expresia (8.27), rezultă 3 = ek ! si, prin urmare, transmisibili- 
tatea va fi: 


T = [1 ++ (on EREU — бра (8.98) 
și tg 0 = —(oz/k) O3/[1 — 02 + (onk). (8.29) 


Se introduce raportul de amortizare al întregului sistem definit astfel : 
În ew», unde 5, = 2k[a jar e$ = kfm 


Prin urmare, avem: 4 = (2k/e)8g, iar: (co]k)r = (o[k)(2k[e)8a = 
=> 205. 


Rezultă: T = [1 + (203,)2]2/[(1 — Q3)? + 08,2 (8.30) 
si tg 0 = (202) 0° /[1 — Q? d (203,)]. (8.31) 


Model viscoelastic mixt Hooke- Maxwell. În figura 8.14, se prezintă modelul 
unui sistem antivibratil pentru care rigiditatea complexă a sistemului este : 


ki = k ےک‎ Pes , (8.32) 
16, + 1o) 


sau: K* = [КК + j(kı — kaon] 1015 + jon] = Ko + Js; 


de unde rezultă: Ko == [8,05 + (К, 4 kaon] /[k + о] (8.33) 
si: = «у [kok + (ki + А) о]. (8.34) 
X2 X9 
K 5 K4 K2 A 
9 de T MÀ 
уам 
Fig. 8.13. Modelul Fig. 8.14. Modelul 
Voigt-Kelvin pentru Hooke-Maxwell pen- 
cauciuc  antivibratil. tru шы antivi- 
гай. 
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Fig. 8.15. Variația raportului А, funcţie de e/o. 


Valoarea maximă a lui 3, se obţine din condiţia : 


dă,/do == 0, 
sau: [kk] + оё (Ку -+ kolni — 2ол вт (Ку + К») == 0, 
de unde: Ф у = kef no, (8.35) 
în care: a == (К + К). 
Parametrii К, si д, se pot exprima, în acest caz, astfel : 
Ko = akı[1 + (о/о) + (0/0 м): (8.36) 
да = 2(0/о м) marl [Y + (о/о a], (8.37) 
unde : 39544; = 0,5(ж — 1)/o1/2. (8.38) 
Coeficientul « se exprimă sub forma: 
a = 1 234440 + Smar)? + dhar (8.39) 


Este interesat de reprezentat raportul К/К, = R, funcție de raportul 
oloa. Astfel, în figura 8.15, este ilustrat modul cum variază R, funcție 


de raportul о/о у si în raport cu cele trei valori ale lui а = 0,2; 0,5; 
1,0. 
În figura 8.16, se prezintă variația lui 3, funcție de c/c, si cele trei 
valori ale lui 34,44 = 0,2 ; 0,5; 1,0. 
La pulsatia proprie оё = K,/m, deci pentru о = «e, coeficientul de ri- 
giditate dimanic al sistemului este : 
Ko = akı[1 + (о/о m lle + (99/0 m)l. (8.40) 
Dacă se notează: О = w/w; ¥ = e y/o, atunci, pentru raportul Kj/K,, 
se obţine expresia: 
Kolko = [( + av) + v О? + VU + av), (8.41) 
20v 


iar pentru $, avem: õa E. or] 
sj 


Ô maz (8.42) 
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Fig. 8.18. Variația lui 8 funcţie de o/«;. 


Tinind seama de proportionalitatea dintre Ago/A, si Go/Ga, precum si 
de faptul că acest raport depinde direct de о prin О, formula transmisibili- 
tátii este: 

= (1 + BVE — ОСК) + 8}, (8.43) 


iar, prin înlocuire a raportului Ko/ Ka si du, se obține expresia transmisibi- 
lităţii unui sistem antivibratil modelat са un montaj mixt: 


- О? + 922 + (205% 2112 
[кз I -E 07) ( mas) ] А (8.44) 
КО? -- у?) س‎ O*(O? + уо) (1 + оу) + (20У а) 

În figura 8. 17, se prezintă variaţia transmisibilitátii funcţie de raportul Q 
în situația modificării lui mar (0,2; 0,5; 1,0), cînd у = 1,0 menţinut la va- 
loare constantă. În figura 8.18, sînt prezentate curbele de variaţie a transmisi- 
bilitátii funcţie de raportul О si variaţia lui v (0,25; 1,0; 4) cind Òmar == 
= 1,0 se menține la aceeași valoare. 

Se constată că transmisibilitatea este influențată de variaţia lui K în 
raport cu о si de modificarea parametrilor v, о у si c. Cele mai mici valori 
ale lui T se obțin pentru v = 0,25 la valori mai ridicate ale lui Q. 

8.2.2. Principii de alcătuire a sistemelor antivibratile cu elemente din 
eaueiue. Pentru a realiza, in mod corespunzător, un sistem antivibratil cu 
transmisibilitate mică, pentru un regim de lucru dat al utilajului la o gamă 
de pulsatii о Є (фу, о,), este necesar a se impune următoarele : 

a) realizarea unui montaj din elemente antivibratile din cauciuc, astfel 
încît să asigure atenuarea vibratiilor transmise în domeniul 90%—99% ; 

b) pentru trecerea prin rezonanţă, sistemul trebuie să asigure un coefici- 
ent de amortizare corespunzător, astfel incit să coboare cit mai mult virful 
curbei de transmisibilitate, mai ales cînd durata de baleiere a pulsatiei c 
este mare (trecerea se face lent); 

c) pentru funcţionarea în regim О » 1, montajul cu elemente din ca- 
uciuc trebuie să asigure o scădere rapidă a transmisibilitátii. 
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Fig. 8.19. Variația transmisibilitátii funcţie de frecvenţă . 
în cazul a trei amestecuri de cauciuc. 


În lucrarea [87], se prezintă curbele de variaţie a  transmisibilitàtii 
(fig. 8.19) pentru trei amestecuri ре bază de cauciuc natural, cauciuc butyl 
si cauciuc thiokol RD. Pentru fiecare din aceste amestecuri, s-a arătat mo- 
dalitatea in care caracteristicile depind de frecvență. 

Din această figură, se constată că, la amestecul pe buză de cauciuc na- 
tural, transmisibilitatea T descrește cu creșterea pătratului lui Q, în timp 
ce, la amestecurile cu umplutură mai mare, scăderea este mai lentă. 


La valori ale lui О > 1, ecuaţia transmisibilitátii se exprimă astfel: 
T ж (1 + èé, o) 7 (65/Go) ә). (8.45) 
Formula este cu atit mai precisă, cu cit Ge si 8¢, variază putin cu о, 
deci pentru materialele cu pondere mică la șarjare si amortizare mică. 
8.2.2.1. Alcătuirea sistemelor antivibratile din elemente de eauciue în- 
paralel. Din ceea ce s-a văzut anterior, rezultă cá, pentru un sistem antivibra- 
til pe bază de elemente din cauciuc, este necesar să se îmbine două proprie- 
tăți esenţiale şi anume: 
a) rezistenţa ridicată a cauciucului cu amortizare mare, dar care con- 
duce la rigiditate mare a sistemului prin utilizarea sa în exclusivitate ; 
b) rigiditatea mică a cauciucului cu amortizare și rezistenţă mică, care 
uneori nu poate fi utilizat în exclusivitate singur la montajele antivibratile. 
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Faţă de această situaţie, s-a ajuns la utilizarea montajelor în paralel 
la combinației din două amestecuri distincte caracterizate prin Gie, pentru 
cauciucul cu amortizare mică, si G,,4, pentru cauciucul cu amortizare mare. 
Notám cu A, si, respectiv, As, secțiunile transversale corespunzătoare celor 
două grupuri de elemente din cauciuc. 

Coeficientul de rigiditate complex Кё, al sistemului este 


Ке = Kio + К, (8.46) 


unde Аў = Хт, este coeficientul de rigiditate complex corespunzător gru- 
pului de elemente antivibratile pe bază de cauciuc cu amortizare mică ; 


Kło = № — coeficientul de rigiditate complex corespunzător grupului de 
elemente antivibratile pe bază de cauciuc cu amortizare mare, 
în care : a = (1 + Bp A fh. (8.47) 


Prin urmare, avem: Kî, = (1 + Bo Gf, A,/h;; Kg = (1 + 


4- Вф 635 As/hs, 


iar pentru K&, se poate serie : Кё = (1 + 9p?) бу„А/А, (8.18) 
în care A =A, + Aa 
În final, avem : . 
б (A, + A) = 65.4, + 65,4, (8.19) 
sau Go = бї 41/04, + Ag) + GESASI(A, + Ap): 
notind : a = A/A}, se obține : G3, = (G3, + aG$,)/(1 + a). (8.50) 


Această relaţie mai poate fi scrisă astfel : : 


Gho = [Gis(1 + 816.) + аб (1 + ]8вы)]/(1 + a) 


sau Gio Sen (Gio «| аб») + (6,8со + AG daca) /(1 d а) (8.51) 
de unde rezultă: Gro =(Gio + aG,,)/(1 + a) ; (8.52) 
E od E (С; „бус “= а@ты8ёзс ы) (1 d d). (8.53) 


Aceste relatii au fost utilizate pentru combinatiile in paralel ale elemen- 
telor din cauciuc de secțiune rectangulară, iar in figura 8.20, a si b se prezintă 
variaţia lui Gpo si Apo funcție de frecvenţă. 

Transmisibilitatea montajului în paralel are expresia : 

T = (1 + AZUL — (o/00)(Gro + а) / (6; + а6,)] + 
+ Ашыр”, (8.54) 


unde: Gio si G reprezintă modulele transversale în regim dinamic pentru 
в == op lar оо = K,,]m. 


Exprimind K;, funcţie de expresiile anterioare, avem : 


Kyo = (1 + 89?)G,4,A]h, 
sau, pentru o = oy, se obține: 


Р РЕА îi 
Ky = (1 Ой ا ا ی‎ Р: (Gio + абы); 
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Fig. 8.20. Variația parametrilor Gu si Ao pentru un sistem pa- 
ralel: 
a — curba pentru Gpo ; b — curba pentru Apa < 
: A 1 E G 
К» kai (1 + a)(1 + Bg?) FE (Gio + 460), 
iar in final avem: К, = (41/h)(Gio + aG;)(1 + 8ф?), (8.55) 
caz în care se poate scrie: 
А А " 2 
Qo == = (Gio + аб)(1 + Bh), (8.56) 


în care A, este aria totală transversală a grupului de elemente din cauciucul 
cu amortizare mică; h — înălțimea elementelor amortizoare; m — masa 
părţii mobile;  — coeficientul de formă al sistemului definit ca raportul 
dintre aria totală încărcată A şi aria laterală totală a elementelor amortizoare. 
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8.2.3. Sisteme mecanice cu două grade de libertate cu elemente din cau- 
ciue. Se consideră sistemul cu două grade de libertate de mase m, si m, cu 
două trepte de izolare si amortizare, caracterizate fiecare prin Gi, și, respec- 
tiv, Gf, (ig 9.21). 

Transmisibilitatea sistemului antivibratil .elajat" este definită de ra- 
portul |i2/r, | sau | Fğ/F, |. Pentru cazul uzual cînd А = Ag == А, № = 


= h, =h, coeficientul de rigiditate echivalent al montajului în зеге este: 
A 


za у э, pat 8.57 
a di i 1 о ) еш. (8. ) 


К = 


iar pulsatia proprie a sistemului serie în absența masei my, este : 


2 АСС 
o = 1020 A 
h(Gig4- Go)m, ` 


d), (8.58) 


Ee 


Pentru sistemul din figura 8.21, ecuațiile diferențiale de mişcare se scriu 
astfel : 


mud, = Бу = AGLG,— $8; 


Mas = MG, — Ф) — PF, (8.50) 
unde : Fa = Aliuta, 
Se alege soluția 2 = 7, sin(ol -+ y), care duce la relația Ф = — обу; 


prin urmare, din prima ecuație, avem: 
=m, = Fi — М0. RGR; 


de unde: F; = (туо? + XG) — МТ 


dar qd, = Ё,1065,,), 
десі Ру = (mot 465) — Fa Gta lO4). (3.60) 


Din сспаһа a doua, rezultă : 


Mgt 2,106,) eR M65, Fe 0 ai) st F, F^ À, (ы, 


P ==” + AjGio + Gio Z | 
de unde: g = a LE Mau Ё, (8.01) 
МЫ 


Fig. 8.21. Sistem antivibratil cu două grade de libertate : 
а — excitat cinematic ; b — excitat dinamic. 
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Din cele două relaţii (8.60) si (8.61), rezultă : 


que fF е7 Ж-А 
F4 F, [m,mgo! — ту (Сто 4- 24Gso)e? — тубо? + 2415615 G3o] 


(8.62) 

Înlocuind în relaţia de mai sus modulele complexe Gi, = Giell + 

+ Jamo) Si Gio = Goo 4 8-с) şi împărțind prin 2424G3,, raportul for- 
telor complexe T* este : 


Т* = (Hy T IS)/GU + JI»). (8.63) 
sau T* == (АХА + InIp)|(Rb + T5) + j(RpE p — Ra lo) (Е + IX), (8.64) 
in care : Ry = (1 — 91659265) (625[G14) : (8.65) 
Iy = (8105. + Saga) (Css a): (8.66) 


Ry = Ие! +) O A H 0)(60/ 10) ES 
d 9(654 (az) Gol Gol Р a) tr 5 (1 сз dica Baie (Cizer) d (8.67) 
In E 4- (0/60) со Ys 2 (G5, 1G adica (6419/6 aj + A a o? T 


-F (9366 + Seca Css Fro) (5.68) 
iar o/o == О. 
Din relaţia (8.64), rezultă transmisibilitatea T = | T* | astfel: 
T == [GU + БӘ) + DB)? (8.69) 


Im T* 


Re T* 


şi unchiul de fază 0 = arc is | E astfel: 


Rply = Rap 
Ri Rp = ha Io 


0 == are te (8.70) 
S-au utilizat notaliile x si u cu următoarea semnificaţie : 


= = RGN 3 ш = mam. 


8.2.3.1. Influența sistemului antivibratil ;etajat^, cu două grade de liber- 
tate, asupra transmisibilititii vibratiilor. Pentru sistemele antivibratile „eta- 
jate“, concepute să lucreze la frecventă înaltă, avem : 


Жз d: (1 +a) є Gio v Gao s [(1 — 91co Oco)? 1- (дус + Sao]? | (8.71) 
ap. Gi СРМ o 


iar pentru sistemele antivibratile cu o singură treaptă, avem : 


< Go (45505 si 
T Manta =æ i е т qw . (8.72) 


În ipoteza cá modulul dinamic G, si factorul de amortizare Sau sint 
independenţi de frecventă, se constată că, în regim de postrezonanlà о > 
> og, lransmisibilitatea T,,,,,, la sistemul cu o treaptă descrește cu cres- 
terea, Iui 02, în timp се la sistemul cu două trepte „etajat“ Tesu; descrește 
eu О, 
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La sistemul etajat există două zone de rezonanţă, dintre care prima, 
cea mai joasă, poate fi în afara domeniului de lucru, în timp ce а doua zonă 
de rezonanţă uneori nu poate îi evitată. Pentru aceasta, se caută, de regulă, 
valoarea optimă a lui « astfel încît Tiaj să fie minim, în ipoteza că Gie si 
Ga. Sint independente de pulsatia о, iar factorul de amortizare este atit de 
mic încit se poate neglija. 

Expresia transmisibilităţii dată de relaţia (8.69), în acest caz, poate fi 
serisă sub forma : 


» E A ; 3 щы Щщ чыз = 

Tia vire Uo TE Pe aal. (8.73) 
(1 + о)? 1-4-« 

Pulsatiile proprii p, si рь sint rădăcinile ecuaţiei : 


ap Qt — (1 4- à)(1 + a +u) Q + (1 -+a = 0, 


de unde: pi,— oif- = 2 {1 4- & J- à) c [CÛ a р)? Ҹон), 
iar #%. au ET Bă И occur mudo (8.74) 
pi (aty) I ad) dapt? 
de unde: —- к= چ + = کے‎ 4- g) + ])1 ج‎ e +u — 463]. (8.75) 


D 24 


Valoarea des a raportului «,,, rezultă din condiția : 


ES (e etj 
dx | pa i 


care duce la: 22[1 4- (1 -æ Ф ВА + ж + p)? — dap} = (dade) + 
+ [4 + « + uy) — 4 ар], (8.76) 
de unde: > =1 + u (8.77) 


Pentru această valoare, rezultă raportul pulsafiilor proprii: 


palpi = 0 + AE. (8.78) 


Se constată cá poziția rezonantei secundare depinde de raportul maselor u, 
iar, la frecvenţe înalte de lucru, transmisibilitatea va descrește rapid pentru 
un raport u = ma/my, la valori mari. Deci este avantajos a se alege mase т» 
mai mare comparativ cu my. 


Pentru «oprim si utilizind notatiile: y —(1 + u)/(2 +- ш); (8.79) 

D (G6: (*, (8.80) 
expresiile Hy, Гу, Ro, Ip vor îi: 

Ry = (1 — Beata) (Colo) : (8.81) 

Iy = (dica + 9se9) (625/619) 3 (8.82) 


fecit at 2Y (2) - [Аг = d 1 — обаа): _ (8.83 
Rp Фер [8] © d n t Gia "T do ( 160 260) ( 3) 


Iy- Een " hos + (28 °) iso] To +e) Е Е 


| N n p i. ÎN 


Remarcă 
a) Dacă ambele trepte sint identice constructiv si din aceleași mate- 


riale antivibratile, atunci Gio = Gs, ; Gio = Ga; Sigg = Goa şi rezultă: 
F-13551 (8.85) 

Iy 2905; (8.86) 

Ro = рү(2 + 0)10* — 2*0* + (1 — 85); (8.87) 

I, = —2y86,, 02 + 286,. (8.88) 


b) În situaţia cauciucului antivibrabil, utilizat la sistemele de izolare, 
ale cărui caracteristici G, si 3; o sint independente de pulsatia о în domeniul 
[frecvențelor de lucru, se poate serie : 


[бл = 1; С/С == GG. ; 9166 = i daco =з ac. 


Cu aceste ipoteze si pentru &sprim expresiile transmisibililăţii și fazei 
vor fi: 


T = (1 + 3I [or QN2 H a) — 20* 4-1 BTE + X) — «oy; 
(8.89) 


— arc tg 2801 + 22 — uON2 + pi] } (8.90) 
| а — buy2 + u)" — 2y0 + 82)0? + (1 33) 


În figura 8.22, sint prezentate curbele de variație ale transmisibilitàtii 
funcție de raportul Q pentru 3; = 0,1 si u=0,1; 0,2; 1,0 la Zop Se con- 
statà că transmisibilitatea la sistemele cu două trepte (etajate) scade mai pu- 
ternic decit la sistemele cu o treaptă (simple) pentru valori ale lui pc 140 
şi Q > 2. Curbele de variaţie în raport cu Q a unghiului de fază 0, pentru 
aceleaşi variante, sint prezentate in figura 8.23. 
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9. Calculul şi proiectarea eiementelor 
antivibratile din cauciuc 


Prezentul capitol prezintă, sub formă tabelará, principalele caracteris- 
tici mecanice ale cauciucului, utilizat în executarea elementelor antivibra- 
lile, precum si metodologia de calcul în vederea proiectării. 

Ipoteza de bază care s-a avut in vedere constă in faptul că elementele 
din cauciuc lucrează la deformatii mici si în domeniu liniar, fapt confirmat 
de cercetările experimentale efectuate pe un lot numeros si о mare varietate 
de elemente antivibratile. 


9.1. Caracteristici mecanice ale cauciucului antivibratil 


Parametrii caracteristici care determină sau influențează rezultatele 
calculate fatá de cele determinate experimental sint următorii : modulul de 
elasticitate longitudinal si transversal, rezistența admisibilă la compresiune 
şi forfecare, deformatiile specifice admisibile, coclicientul de multiplicare 
dinamic, factorul de pierdere interná a energiei. 

9.1.1. Modulul de elasticitate. În vederea dimensionării, verificării sau 
alegerii elementelor antivibratile din cauciuc, valorile modulului de elastici- 
tate sint prezentate, funcție de duritatea cauciucului si a coeficientului de 
formă, în tabelul 9.1. 


Tabelul 9.1 


Modulul de elasticitate longitudinal E ,,, la solicitare statică, daN/cm? 


Coeticientul Duritate cauciuc [°5һ (А)] 

de forma, Ф 30 40 45 50 | 55 | 60 | 65 | 70 | 75 
0,25 10 16 20 26 36 |l.42 | Ба | 70| %2 
0,50 14 23 31 36 43 | 54 | 70 | 82 |104 
0,75 20 36 44 53 63 | 81 |100 | 138 | 150 
1,00 30 45 58 73 82 | 110 | 138 | 147 | 198 


Astfel, modulul de elasticitate longitudinal depinde atit de coeficientul 
de formă «p, cit si de duritatea cauciucului exprimată în grade de duritate 
Shore pe scara A. Ín general, pentru cauciuc antivibrabil, in tabelul 9.1 
se prezintá valorile modulului de elasticitate longitudinal in regim static E,,. 
Valorile prezentate în tabel au fost preluate, in mod creator, din literatura 
de specialitate, o parte dintre acestea fiind verificate experimental. Utili- 


Tabelul 9.2 — zarea acestor valori, in practica de proiectare, 


Modulul de elas ate a oferit o bună concordanță între calcule si 
transversal G,,, la solicitare experimente. 

statică, daN/cm? Modulul de elasticitate transversal in re- 
gim statie Gs; depinde numai de duritatea ca- 
Duritate cauciue Gu uciucului exprimată în grade Shore A, așa 

[Sh (А)] [daN /em?] cum rezultă si din tabelul 9.2. 
Pentru cauciucul antivibrabil românesc, 
e es valorile lui Es; si G,, sînt prezentate în ca- 

4,6 


pitolul 7. 


5 5,40 i 

50 6,50 9.1.2. Rezistența admisibilă la compresi- 
| Sa une. Valorile rezistenței admisibile la compre- 
pes Mn siune c, sint prezentate în tabelul 9.3, unde 
70 16,00 au fost inserate si unele valori determinate 
75 21,00 experimental la INCERC pentru solicitarea 


ăia iii HE si dinamică de lunpă durată. Сеа. mai 

mare parte din valorile prezentate în tabel au 
fost utilizate de autor la proiectarea, încercarea si exploatarea unei 
game variate de elemente  antivibratile. 


Tabelul 9.5 


Rezistența admisibilà la compresiune c, daN/cm? 


Nr. Caracterul Coeficientul Duritatea cauciuclui [°5һ (A)] 

ert. solicitári de formă, Ф 30 | 40 | 45 | 50 | 60 | 65 | 70 

1 | Statică 0,25 5 e | 7 з |1 [12 |: 

0,50 7 8 9 10 12 13 15 

0,75 9 10 hai 12 15 16 18 

| 1,00 Al 12 18 15 18 20 22 

2 | Dinamică cu 0,25 1 3 5,5 6 8 10 11 

socuri de 0,50 5 6 2 8 10 11 12 

scurtá 0,75 Y 8 19 10 13 14 16 

duratá 1,00 9 10 11 12 15 | 16 18 
9 Dinamicá de 0,25 2 2,5 2,7 4,5 6 7 2:5 
lungá duratá 0,50 4 4,5 5,3 6 755 8 9,5 

0,75 5,8 6 6,5 239 9 10 FE 

| 1,00 | 732 755-110 12 135 [145-115 


Sensul noţiunii de rezistență ,admisibilá^ se aplică prin aceea că, depá- 
șindu-se valorile din tabel, apar amorse de rupere, fie în interiorul elementului 
de cauciuc, fie la exteriorul acestuia, durabilitatea scázind cel puţin la jumá- 
tate din timpul normat de serviciu. Încercările efectuate au fost realizate 
în regim dinamic, determinindu-se treptele de încărcare, pînă la apariția 
ruperilor superficiale la suprafața laterală, iar numărul limită de cicluri 
fiind de N, — 2 000 mil. 

Valorile rezistentei айш Бе la forfecare (lunecare) 7,, funcţie de carac- 
terul solicitării și de duritatea cauciucului, sînt prezentate în tabelul 9.4. 

9.1.3. Deformatii specifice admisibile. Funcție de solicitare, caracterul 

solicitări în timp și duritatea cauciucului, în tabelul 9.5 se prezintă valoni 


admisibile ale deformatiei specifice. 
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Tabelul 9.4 


Rezistenţa admisibilá la forfecare, ta, daN/cm? 
LEER 


Nr. " Duritatea cauciucului ['Sh (A)] 
Caracterul solicitării 


sia зо | 4o | 45 | so | eo | es | vo 
1_| Statieă 2 | 25| з | 35| 4 | 45 | 5з 
2 Dinamică cu şocuri de scurtă 

Dinamică de lungă durată 1,2 1,2 2 2,3 3,0 3,5 


Tabelul 9.5 
Deformatii specifice admisibile, 2/4 


o 


аа TE EA Posani Duritatea cauciucului [Sh (A)] 

, аин 30 | 4 | 45 | so | eo | os | vo 
Lond C: C RR a ac ri a ee e e o 

1 Forfecare Statică 65 | 60 56 50 45 40 35 


Dinamicá cu so- 
curi de scurtă 


durată 45 43 40 38 30 25 20 
Dinamicá de 
lungă durată 20 17 15 13 12 11 10 
2 Compresiune 


Statică 15—20 
Dinamică cu $о- 
curi de scurtă 


durată 10—15 
Dinamică de lungă 
durată 5—10 


Pentru o durabilitate ridicată, se recomandă ca elementele antivibratile 
din cauciuc să lucreze în domeniul elastic, în acest sens pe lingă condiţia 
rezistenţei admisibile se impune si condiția ca deformația specifică să fie 
limitată la valorile cuprinse în tabelul 9.5. În acest caz, se recomandă ca func- 
tie de c, să nu se depăşească с!" din diagrama dată in figura 9.1. 

9.1.4. Coefieienti de proiectare pentru regimul dinamice de solicitare. 
Experimental s-a arătat că răspunsul cauciucului în regim dinamic este di- 
ferit de cel dat de regimul static, acesta reflectindu-se în existența a două 
valori diferite ale modulului de elasticiatate. În tabelul 9.6 se prezintă valorile 

raportului Ea Est = GaislG;, = фа, denumit coeficient de multplicare di- 
namic, functie de duritatea cauciucului. Valorile prezentate in tabelul 9.6 
sint preluate din literatura de specialitate, unde s-au introdus si unele valori 
determinate experimental. Se mentioneazá cá pentru proiectare, aceste valori 
s-au dovedit a fi acoperitoare. Pentru cauciucul de fabricatie românească, 
în tabelul 9.6 se prezintă valorile o, determinate experimental. 


Factorul de pierdere internă a energiei 5 funcţie de duritatea cauciu- 
cului este prezentat în tableul 9.7. Se menţionează că valorile cuprinse în 
tabelul 9.7 sînt determinate în condiţiile încercării unui element antivibratil 
cu masa de cauciuc de 2 kg și coeficientul de formă Ф = 0,75. În cazul utili- 
zării unui element antivibratil cu alte caracteristici geometrice și masice, 
se impune determinarea pe cale experimentală a factorului de pierdere 5. 


22 


[94] 
СУ 


= 
о 


یں 
о‏ 
T‏ 


= 
un 


6 [daN/cm?] a 
NA 
jd 


e" 


ш 4 ол NIRO 


MN еа ER 


02 03 BÀ B5 
E ——— ә 


Fig. 9.1. Diagrama corelatiei tensiunii с cu deformația 
specifică e funcţie de coeficientul de formă Ф , 


Tabelul 9.6 


Coeficientul 


de multiplicare dinamic 


ss К L^ = li 
Фа = Кош [Es E Gain! Gsi 


Duritate | 
cauciuc, Oa 
[Sh (А) 


М с о i 


— 


Tabelul 9.7 


Factorul de pierdere internă 
a energiei, 8* 


ба а 


Duritate cauciuc 3 
['Sh (A)] 
30 0,020 
40 0,035 
45 0,045 
50 0,095 
60 0,150 
65 0,200 
70 0,300 
75 0,400 


* Valori determinate pentru 
un element antivibratil avind 
masa de cauciuc m — 2 kg si 
coeficientul de formă, Ф — 0,75 


9.2. Calculul si proiectarea elementelor antivibratile 


din cauciuc 


Funcție de rolul si destinaţia funcţională pe care-l au elementele anti- 
vibratile din cauciuc, utilizate la masini si utilaje, acestea au diverse forme 
constructive ; majoritatea sint prevăzute cu armături metalice legate de 


cauciuc prin vulcanizare. 
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Pentru calcul se aplică formulele pentru solicitări simple, afectate de 
anumiți coeficienți de corelație, care tin seama, atit de proprietățile cauciu- 
cului, cit si de legătura metal-cauciuc ce determină efectul „marginal“. 


9.2.1. Elemente antivibratile de formă cilindrică (cu secţiune circulară 
plină) 


A. Solicitare la compresiune centrică 


Fie elementul antivibratil din cauciuc cu secțiune circulară plină, de 
înălțime A, si diametru d în planul median transversal pentru starea nede- 
formată. Asupra elementului din cauciuc acţionează centric forja axială P 
care produce deformația x (fig. 9.2). 

Relaţia dintre forta P şi deformația t pentru elementul antivibratil 
este de forma : 


Р = BEA St [hoy (9.1) 


in care E,, este modulul de élasticitato longitudinal care se determiná din 
tabelul 9.1; S — aria secţiunii transversale a cilindrului „echivalent“ cu ele- 
mentul antivibratil ; 5, — coeficientul de corelație tinind seama de rigidi- 
zarea suplimentară datorită efectului „marginal“ la legătura prin vulcani- 
zare metal-cauciue. 

Coeficientul de corecție B, are următoarea expresie: 


@ == (2/3) + (1/2)(r[hy?, (9.2) 


unde r = d/2 este raza cilindrică echivalentă a elementului din cauciuc. 
Tinînd seama de coeficientul de formă Ф = d/Ah,, relaţia (9.2) devine: 


9, = 2/3 + 202. (9.3) 


Forţa capabilă pentru un element antivibratil de formă constructivă 
cunoscută (d, Ф), amestec, de cauciuc cunoscut (E,,) si deformația axială 
maximă x,,, Se determină eu ajutorul relațiilor (9.1) și (9.3) astfel : 


Ps, = ndE,Q[(2/3)0 + 205]22,,, (9.4) 
pentru solicitarea în regim static, 
Р = nde,E,[(2/3)0 + 20] ma (9.5) 


pentru solicitarea în regim dinamic. 
În acest caz, coeficientul de rigi- 
ditate axial k, se calculează astfel: 


К = ndE,[(2/3) 4+- 203] (9.6) 
în cazul solicitării statice, 
ki” = xdo,E,,[(2/3)D + 205], (9.7) 
în cazul solicitării dinamice. 


Verificarea la rezistență se face cu 
ajutorul formulelor de calcul, astfel : 


== |4, ДИ | [ 28 
І tuas Egi d] (21399 Fig. 9.2. Schema de calcul la solicita- 
4-203] x o, (9.8) rea de compresiune centrică. 


15 — Sisteme elastice de rezemare pentru mașini si utilaje — cd. 10 225 


pentru solicitarea în regim static, 

gin = [47 m 4, 24E ,./d][(2/3) Ф F 24] ES ja. (9.9) 
pentru solicitarea în regim dinamic. 

Verificarea la deformabilitate se face cu ajutorul relaţiei : 
s 4 «1 (9.10) 
д?й = x le, 9. 
таЕ„[(2/3)Ф +209 ° ° “° 

în regim static, 
P 


gain e e — $ 
zdo,E,,[(2/3) + 20%] 


Поза (9.11) 


în regim dinamic. 
Dimensionarea unui element antivibratil din cauciuc de secțiune circulară 
plină se face cu ajutorul relațiilor : 


= mei EEE (9.12) 
TX gag E, :[(2/3) b T 20°] \ У 
h = 14%, (9.13) 


unde ф se alege între valorile 0,25...1,0. 

Pentru elementul antivibratil cu dimensiunile geometrice găsite si cau- 
ciucul caracterizat de Eg, sau Еш, se face verificarea la rezistență admisi- 
bilă si deformatie admisibilă. 


АЛ. Aplicaţii la calculul elementelor antivibratile din cauciuc solicitate 
la compresiune centrică 

a. Caleulul de verificare ale elementelor antivibratile 

Pentru un element antivibratil se cunosc următoarele : d — dia metrul 
cilindrului echivalent ; Лу — înălţimea inițială a cilindrului echivalent; e, — 
deformația specifică impusă la compresiune ; duritatea cauciucului in grade 
Shore А. 

Se cere să se determine în regim static si dinamic : forţa capabilă P,,,; 
coeficientul de rigiditate axial k,. 


Modul de lucru 


al) Din tabelul 9.1, funcţie de coeficientul de formă ф = d/4hg calculat 
şi de duritatea cauciucului cunoscută, se determină valoarea modulului de 
elasticiatate static Est 

a2) Valoarea deformatiei admisibile zr, se determină astfel : 


= = Ah/hg = (hy — h)|hy = х1, sau e —z[h < e, >x =, = һаа. 
a3) Forţa capabilă în regim static de solicitare : 
Pip = «rQd[(2/3)0 + 202] E,,, sau Pif, = zhd[(2/3)0 + 20?]E,ie,, 
iar coeficientul de rigiditate axial К, în regim static va fi : 
К = таЕ„|(2/3)Ф 4 203]. 


a4) Din tabelul 9.6, funcţie de duritatea cauciucului, se alege coeficientul 
de multiplicare dinamică og. În acest caz, se obţine: 


` PE = xhyle,o4E.[(2/3)0 + 2 05] ; Ка" = zdoE,[(2/3)0 + 205]. 
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a5) Efortul unitar normal c la valoarea maximă, în regim static, va fi : 
diia ae = [4hye,E „Idle (3) e 20%] < og 


Valoarea lui 05 se alege din tabelul 9.3 nr. crt. 1, functie de duritatea 
cauciucului si coeficientul de formă. 


a6) În cazul solicitării dinamice efortul unitar normal la compresiune 


din y 
була Wd BL: 


Omas = А lige, E,iou[(2/3)0 + 209](1/d) < 


Valoarea lui of” se alege din tabelul 9.3, nr. crt. 2, 3, funetie de duritatea 
cauciucului si de coeficientul de formă, dar nu trebuie să depáseas scă valoarea 
maximă ce rezultă din figura 9.1, determinată în mod corespunzător funcție 
de =, si Ф. 


Exemplu de calcul 


Pentru un element antivibratil din cauciuc se. cunose : diametrul cilin- 
drului echivalent d == 5 cm, înălțimea in stare. nedeformată hy = 5 сш, 
€a = 15%, si duritatea cauciucului de 650 ShA. Se cere să se calculeze forţa 
capabilă la compresiune centrică și coeficientul de rigiditate k,, atit în regim 
static, cit si în regim dinamic. 


al) Coeficientul de formă Ф se calculează astfel : 
Ф = d/(4h)) = 54-5) = 0,95. 


Din tabelul 9.1, se alege E,, = 54 daN/em?, funcție de duritatea cauciu- 
cului de 65? Sh A si de coeficientul de formá Ф — 0,25. 
a2) Deformatia axială admisibilă @, : 


he, = 90,15 0,75 cin; 
a3) Forţa жайды în regim static : 
Pap = Bta Es [(2/3)Ф -+ 2 wd; 
Piap = 3,14:0,75:54((2/3)0,25 + 2:0,258]-5 == 125,9 daN. 
Coeficientul de rigiditate în regim dinamic Kj: 
К = nE,[(2/3)0 + 205]d; 
ký = 3,14۰54[(2/3)0,25 -+ 2.0,255].5 = 167,87 daN/cm. 


a4) Din tabelul 9.6, se alege o; — 1,75, functie de duritatea cauciucului 
de 6% Sh A. 
Forța capabilă în regim dinamic Pf ; 


Ра» = аР, = 1,75-125,9 = 220,32 daN. 
Coeficientul de rigiditate dinamic Kk” : 
КЁ" — фак! = 1,75.167,87 = 293,77 daN/em. 
a5) Efortul unitar normal în regim static айы: 
oar = 4 е.Е,11(213)Ф -1--2031(1/4) ; 
Geza == 44 5-0,15- :54[(2/3)* ۰0, 25 + 2:0,253](1/5) = 6,15 daN/em?. 


Din tabelul 9.3, nr. crt. 1, se alege oj = 12 daN/em? funcţie de duritatea 
65? Sh A si coeficientul de formă Ф = 0,25 


Se compară valorile obținute 
бй: o? şi se obține 6,15 — 12. 
аб) Efortul unitar în regim dinamic 675, : 
OE = Os ouis == 1,75-6,15 = 10,76 daN em? 
Din tabelul 9.3, nr. crt. 3, rezultă ой" = 7 daN/em?, iar din diagrama 
c — e (fig. 9.1), pentru e, = 0,15 şi Ф = 0,25, rezultă gutes daN/em?. 
Rezistența admisibilă în regim dinamic se determină astfel: 
6, == mo; с“) = min(5: 7) = 5 daN jcm.. 
Se constată că elementul din cauciuc nu verifică condiţia de rezistenţă 
admisibilă impusă pentru un regim dinamic de lungă durată (019, < ста). 


тах œ~ 
„Elementul din cauciuc verifică, la limită, pentru condiţia solicitării di- 
naimice cu șocuri de scurtă durată c, = 10 daN/em* (din tabelul 9.3, nr. 
ert. 2). : 


b. Calculul de dimensionare 


Un element antivibratil din cauciuc este încărcat cu forța axială P la 
compresiune centrică care produce o deformatie maximă tmar; cunoscind 
duritatea cauciucului, se cere să se dimensioneze, ştiind că regimul de lucru 
este încadrat în „dinamic de lungă durată“. 


Mod de lucru 


bl) Se alege astfel încît să aibă una din valorile cuprinse în şirul 
0,255 0,507 0,75: 1,00, 


b2) Din tabelul 9.1 se determină valoarea lui Es, 
b3) Se calculează d 


= [Рета Е,)100/3)Ф + 201. 
b4) Se calculează hg 
па 4/(4Ф). 
b5) Se verifică la rezistența admisibilá 
Omar = == [At marp E ,:]d][(2/3) T 203] < с“ 
Ьб) Se verifică la deformația specifică admisibilă 
£ Haag = 40а Dld « e. 
Exemplu de calcul 


Un element antivibratil trebuie să aibă următoarele caracteristici : 
forța axială de încărcare la compresiune centricá, Р = 500 daN ; deformația 
(corespunzătoare forței) tmas = 1 em; duritatea cauciucului de 40? Sh A. 

Să se dimensioneze elementul din cauciuc 

bl) Se alege Ф — 0,5. 

b2) Din tabelul 9.1, se alege E,, = 23 daN/em2. 
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b3) Se calculează diametrul d: 
d = [500/(3,14.1.-23)][(2/3)-0,5 + 2:0,52]-1 = 11,86 cm; Se adoptă 
d = 12 em. 

b4) Se calculează h: 
hy = d/(40) = 12/(4.0,5) = 6 cm. 
b5) Se calculează 6,,,: 
Спас = [4:1 -1,05-23/12][(2/3)-0,5 + 2-0,55] = 4,69 daN/cm?. 


Din tabelul 9.1, nr. crt. 3, rezultă в" = 4,5 .daN/cm?, iar din figura 
9.1 pentru Ф = 0,5 si c = Pmazlho = 1/6 = 0,17, rezultă ста = 7,5 daN/cm", 
Astfel cá c, este o, = min (of; of“) ; с, = min (4,5; 7,5) = 4,5 daN/cm?, 
Se constată cá Smas 2 o, se poate considera conditia de rezistentá admi- 
sibilă cá este verificată la limită. 
b6) Se calculează =: 
Emar = Tmazlhg = 1/6 = 0,17; =, = 10%, = 0,10 din tabelul 9.5. 


Această condiţie nu este verificată, ceea ce implică modificarea lui ho 
și reluarea calculelor anterioare. 


B. Solicitare la Ѓогѓееаге (Типееаге radială) 


Dacă planul armăturii superioare a elementului antivibratil din figura 
9.2 acţionează cu forţă F, atunci aceasta se va deplasa orizontal cu cantitatea 
y (în ipoteza micilor deformatii). Relaţia de legătură dintre elementele geome- 


B 


trice, mecanice si încărcarea radială este : 
F = G,.S y [os 


în care G,, este modulul de elasticitate transversal în regim static ; у — де- 
formaţia la lunecare radială. 


Forţa capabilă la forfecare (lunecare radială) in regim static este : 
Fi == Gs4SY saa] Ttg, (9.14) 
iar în regim dinamic are expresia : 
Fin == 016,1 Jas] gs (9.15) 
Verificarea la rezistență se efectuează astfel : "Р | 
тө FIS = барлаа, о... (9.16) 


unde 7, este efortul unitar (tensiunea) efectiv in regim static; 77 — efortul 
unitar (tensiunea) admisibil în regim static (din tabelul 9.4). 
Verificarea la deformatie se efectuează astfel: 


tg > ПРА? < (tg Do (9.17) 


unde tg + = c, este deformația specifică la forfecare (lunecare radială) efec- 
tivă ; (tg y)a = er, — deformația specifică admisibilă (din tabelul 9.5). 
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Dimensionarea la forfecare (lucrare radială) conduce la relațiile : 
d = 2үК А6, unde hy = уһ tg ; (9.15) 
d > 2,/Е](ет. (9.19) 


Pentru calculul în regim dinamic, relaţiile vor fi afectate de coeficientul 
de multiplicare dinamică o,. 


B.1. Aplicaţii Ia ealeulul elementelor antivibratile din eaueiue solicitate 
la forfecare (Iuneeare radială) 

a. Calculul de portanță 

Un element antivibratil din cauciuc are următoarele caracteristici : 
diametrul d: inál[imea in stare nedeformată һу; duritatea cauciucului ; 
solicitare dinamică de lungă durată. 

Se cere forța capabilă 51 coeficientul de rigiditate. tr ansversal ky. 

Mod de lucru 

al) Se determină G,, din tabelul 9.2 funcţie de duritatea cauciucului, 

a2) Se calculează S = rd?/4. 

a3) Se calculează y4,;: 


| Утас = ҺЕ Ү)а» 
unde: (tg y), se scoate din tabelul 9.5 nr. crt. 1. 
a4) Se calculează Fă: 
Ft = quu S nul. 
35) Se verifică la rezistenţă 
= Sati, 
unde 42? se extrage din tabelul 9.4, nr. crt. 3. 
аб) Se calculează К, = Gs: Shy. 


Exemplu de calcul 

Un element antivibratil are următoarele caracteristici: d = 10 cm, 
hy = 6 cm, duritatea cauciucului de 45 Sh A, solicitare dinamică de lungă 
durată. Se cere forţa capabilă si coeficientul de rigiditate transversal Fy. 

al) Din tabelul 9.2 se determină G,, == 5,4 daN је, 

a2) Se calculează aria secțiunii transversale 5: 


S 2103/4 = 78,53 е^. 
23) Se calculează yag: 
Unas = ВОЛЗ == 0,9 em, 
unde (tg y), = 0,15, funcţie de duritatea! cauciutului de 45° Sh, din tabelul 
9.5, BE eu. 1, ; EG : "T 


a4) Se ТРАЕ, 94 == 1,15 din tabelul 9.6 şi se РИ" Ей în regim 
dinamic : 
qu % | otet al at = 73,55 daN. 


cap 
a5) Se calculează rez: 


тор = FEAS = 73,15/78,53 = 0,93 daN/em2. 


Din tabelul 9.4 nr. crt. 3, se extrage valoarea lui v, = 1,7 daN /em? si 
rezultă cá Tey < Ta, deci este verificată condiţia de rezistență, 
аб) Se calculează ky: 
jg == Qals 5 [00 = 1,15+5,4+78,53/6 = 81,27 daN/cm. 
b. Calculul de dimensionare 
Un element antivibratil, solicitat la forfecare (lunecare radială) cu forţa 


F care produce o deformare Jaz, este din cauciuc cu duritatea cunoscută. 
Să se dimensioneze, 


Mod de lucru 


bl) Din tabelul 9.4 se extrage т,, funcţie de duritatea cauciucului si de 
caracterul solicitării. | 

b2) Din tabelul 9.5, nr. crt. 1, se extrage (tg. y), functie de duritatea 
cauciucului, 

b3) Din tabelul 9.2 se extrage valoarea lui G,, pentru duritatea dată a 
cauciucului. T “л s 


b4) Se calculeazá d: 
а> 2 VFR). 
b5) Se calculează h,: 
ho = Unasl (td үа 
b6) Se calculează k, : 
К, == фаб xd?|(4 ho). 
Exemplu de calcul 


Un element antivibratil cu secțiunea circulară plină are următoarele 
elemente caracteristice : forţa de lunecare radială F = 100 daN, Una Л Cf. 
iar cauciucul are duritatea 60° Sh А. Să se dimensioneze elementul antivibratil 
la un regim de solicitare dinamic de lungă durată. 

bl) Din tabelul 9.4 se extrage т, = 2,3 daN/em2, 

b2) Din tabelul 9.5, nr. crt. 1, se extrage (tg y), = 0,12. 

ЪЗ) Din tabelul 9.12 se extrage valoarea: 

G, = 9,4 daN/em?, 


b4) Se calculeazá d: 
d = 24/100/(3,14-2,3)-— 7,4 cm; Se adoptă d — 8 cm. 
‚ b5) Se calculează hp < л oaze з e 
hp == 1/0,12 = 8,33 ст; Se adoptă h, = 8,5 cm. 
BH) Sa calculează Ку: A Р ыр, : a s i 
МИ» — 1,5.9,4-3,14-82/(4-8,5) = 83,38 daN cm. 


9.2.1.1. Proicetarea formei elementelor antivibratile din cauciuc eu Secti- 
une rotundá. Forma armáturii inetalice sia suprafetei laterale ale elementului 
amortizor influențează condiţiile de aderentá a cauciucului vulcanizat pe ar- 
mătură, complexitatea procesului tehnologic de execuţie, caracteristica fortá- 
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Fig. 9.3. Schema de calcul la solicitarea de lunezare 
transversală. 


deformatie a elementului, precum si durabilitatea acestuia în exploatare la 
solicitarea dinamică. Astfel, se realizează elemente din cauciuc, amortizoare 
cu durități cuprinse în gama (45—75) Sh si forme variate, cilindrice si cu su- 
prafata laterală profilată. 

Trebuie subliniat că, atît forma elementului real constitutiv (amorti- 
zorul în mărimea naturală), cît și duritatea determină caracteristicile de ri- 
giditate 51 amortizare. Acești parametri sint în funcţie de coeficientul de 
formă, motiv pentru care în etapa de proiectare este foarte importantă eva- 
luarea precisă a acestuia. Coeficientul de formă ф se definește ca raportul 
dintre aria de încărcare la compresiune și aria liberă (laterală). Prin urmare 
acesta va fi în funcţie de forma suprafeței libere determinată de dimensiunile 
părții de cauciuc, rezultate din calculul de rezistenţă. 


a. Proiectarea formei unui amortizor de cauciuc cu secţiunea rotundă 
şi armătura tronconică 


În figura 9.3 se dă un exemplu de amortizor, la care se observă că armă- 
tura are partea care intră in contact cu cauciucul de formă tronconicá, iar 
suprafața laterală a elementului este generată prin mișcarea de rotație in 
jurul axei de simetrie a unei curbe care profilează elementul. 


Pentru calculul coeficientului de formă ф, este necesar să exprimăm, in 
funcție de elementele geometrice ale amortizorului (fig. 9.4), aria de încărcare 
A, 51 апа liberă Ap 

Element de cauciuc cu armătură tronconică si cu aria laterală generatá de 
curba T. 

În figura 9.4 se observă că aria laterală өйө dată de curba simetrică Г 
faţă de axa Oz prin rotirea acesteia în raport cu axa Oy. Această curbă se 
compune din trei segmente de cerc racordate astfel: un segment de cerc cu 
raza р si două segmente de cerc cu raza р’. 

Aria laterală a elementului amortizor se calculează cu ajutorul teoremei 
Guldin-Pappus, astfel : 


Аң = 2nlz,, (9.20) 


[ 


| All | 


Fig. 9.4. Element antivibratil cu armătură tronco- 
nică si arie laterală generată de curba Г: 


а — formă constructivă; b — schemă de calcul. 


unde l este lungimea arcului de curbă ; х, — raza cercului descris de centrul 
de masă al arcului de curbă. 
Lungimea arcului de curbă este dată de relaţia: 


1 = 2p'9 + eo. (9.21) 
Abscisa centrului de masă pentru arcul de curbă 7 cu raza р’ este : 
зу = а + b — 2р'[5їп(ф'/2)/ф']соз(ф/2), 
sau cz, = a + b — р sin q'[g*. (9.22) 
Abscisa centrului de masă pentru arcul de curbă 2 de rază р este: 
X, = а + e — 2р 5їп(ф/2)/о. (9.23) 


Pentru determinarea centrului de masă a curbei se va aplica teorema 
momentelor statice sub forma : 


0. = Sell Sl, equis all; (9.24) 
introducind relaţiile (9.21), (9.22), (8.23) in (9.24), avem: 


2 S ud Js ES 5 pe 2 sj ый 2; 19 ps 
"em (a + bi'o (a ا‎ p sing 2р?51п(ф/2) ] (9.25) 
220 + ЕФ — 


care, înlocuită in (9.20), se ajunge la relaţia: 
A, = 2п|2(а + bha'g + (а 4 apa — 2? sin 9 — 2р? 510(9/2)]. (9.26) 
Aria totală a arte în contact cu cauciucul este : 

A, = G(R + e) + тт, | (9.27) 
unde G este generatoarea trunchiului de con ; R — raza bazei mari ; г — raza 
bazei mici. 

Tinind cont de relaţiile (9.26) si (9.27), expresia coeficientului de formă 
Ф se poate scrie sub forma: 
E gene А9 „ииси (9.28) 
4(a + b)p'p' + 2(a -+ р)рф — 42° sin ф — 4p? sin (012) 
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Fig. 9.5. Schemă -de calcul pentru · Fig. 9.6. Element antivibratil cu armă- 
aria laterală generată de curba О, tură sferică 51 arie ANM generatá de 
curba Q. 


b. Proiectarea unui element cu armătură tronconică şi cu aria laterală 
generată de curba О 


Curba denumită Q este compusă dintr-un arc de cerc care are la extre- 
mitáti două linii drepte (fig. 9.5). 
Abscisele centrelor de masă pentru elementele curbei sînt : 


тү = b; x, = a * e — 2р sin(o[2)] o. 


Centrul de masă al curbei О este dat de relaţia: 


= [2bh + (a + pepe — 26° зїп(ф/2)]/1, (9.29) 
iar aria laterală, în acest caz, este: 
A, = 2a[2bh + (а + р)рф — 20° sin o]. (9.30) 
Coeficientul de formă are expresia : 
"m G(R + r) +r A | (9.31) 


4bh + 2(a + р)рф — 4р? sin (ф/2) 


. Proiectarea unui element cu afmătură sferică si suprafața laterală 
تام‎ de curba О. Boss 


-În figura 9.6 este —Á un element apaiia dé pee ds, pentru 
care avem : 


А, = 2n Rh, (9.32) 
cu ajutorul căreia rezultă 


e RL al NE E (9.33) 
2bh - (a + p)pp — 28% sin (9/2) 
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Fig. 9.7. Schemă de calcul Fig. 9.8. Schemă de calcul pen- 
pentru aria de contact tru-un element  antivibratil de 


sferică. и formă paie 


d. Proicetarea unui element cu armătură sferică şi suprafață laterală 
generată -de curba Г Suy Ве? d 


Pe baza relaţiilor (9.26) si @. 32) şi a fig. 9.7, se obţine : 
Ф = Rh/[a(a + 0)р + (a + ojog — 29"? sin ф' — 2 р? sin(ọ/2)]. (9.34) 


9.2.2. Elemente antivibratile de formă prismatică (cu secţiune 
rectangulară plină) 
Se consideră un element antivibratil din cauciuc cu dimensiunile 
a X b x h ca in figura 9.8. Armăturile metalice sînt prinse de cauciuc prin 
vulcanizare. Elementul din cauciuc este solicitat numai în domeniul micilor 
deformatii (e < 0,2). 


A. Solicitare axială la compresiune centrică 


Relaţia de legătură dintre parametrii geometrici, mărimile mecanice şi 
elementele solicitării are următoarea formă : 


Р =B S Һз (9.35) 
unde Û, este coeficientul de corecție ce fine seama de rigidizarea, elementului 
datorită „efectului marginal“ de prindere a cauciucului prin vulcanizare de 


armăturile metalice. 
Notind raportul dintre dimensiunile a, b, h, sub forma : 


u =—; — ы (9.36) 
h er. 
expresia coeficientului 8, este exprimată astfel :. 
p, 1:63 IS. —2 + 08) 13(4 + и? + v?)]. (9.37) 


Coeficientul de formi al elementului antivibratil prismatic (fig. 9.8) 
are expresia : 


Ф = ab[[2(a + DN], (9.38) 
iar funcţie de mărimile adimensionale u, v, se serie astfel : 
Ф = (1/2)uv[(u + v). (9.387) 
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Față de relaţiile prezentate pot fi rezolvate curent trei categorii de pro- 
bleme, care sint expuse in continuare. 


Forța capabilă a elementului antivibratil se va determina astfel : 
Р» = BE Sx дев [В (9.39) 


in care Tmar este deformația axială maximă permisă elementului antivibratil 
piná la limita de elasticitate, 


Verificarea la rezistență se face pe două căi, astfel: 

a) Gap APIS € On (9.40) 
atunci cînd se cunoaște forta P si nu se cunoaște cauciucul. 

b) da = ЪЁ, ha S qu (9.41) 


atunci cind se cunosc cauciucul si conditiile de deformabilitate și nu se cu- 
noaste forta. 


Dimensionarea preliminară se face după criteriul de rezistență cu verifi- 
carea criteriului deformabihtátii admise. Astfel, avem: 


S > Ріс, (9.42) 


unde S este aria secţiunii transversale, avind următoarea expresie, în funcţie 
de dimensiuni si coeficientul de formă Ф : 


S = 2(а + DD. (9.43) 
Din cele două relaţii (9.42) și (9.43), rezultă : 
a +b > Pj(ahybo,). _ (9.44) 


Pe baza tipodimensiunilor existente, în acest sens, se desprind cîteva 
cazuri particulare de forme constructive, în care raportul a/b are diverse 
valori, după cum urmează : 


а) Cazul elementelor antivibratile ретти care а = b duce la următoarea 
relație de dimensionare : 


> Реє„|(4Фхвь), (9.45) 
iar funcţie de coeficientul de rigiditate k,, se obţine : | 
> k,[(AGo,). (9.46) 


b) Cazul elementelor antivibralile pentru care а = 1,5 b, duce la următoarele 
relații de calcul: 


b > Peal(bbza,), (9.47) 
iar funcție de coeficientul de rigiditate k, avem : | dias 
b > Куг„|(9Фв„). à i (9.48) 


Ре baza relaţiilor (9.47) sau (9.37), se obține ináltimea л, a elementului 
din cauciuc, astfel: 


hy = ab][2(a + b)d]. (9.49) 
Dimensionarea definitivă se face pe baza relaţiei (9.35) scrisă sub forma : 


Р = BE, Se, (9.50) 


Jl 


un 
\ 


III 


| 


| 


"LIII 


de unde se impun condiţiile de verificare la rezistenţă si deformabilitate ad- 
misá, astfel; 


е == PJ/(B,E, S) < e, (9.51) 
с =B EE < ou (9.54) 
Pentru utilizarea lui 95, se recomandă următoarele expresii : 


B, = 1, pentru u<lșiv<l; 


D 


2 4 рв А 
B, = 1 КА o ы LE E релі > кеи T$ 
3 3(4 + и? + v?) 


8, = 2/3 + (1/6)u?, pentru u =v; 
B, = 1 + (1/39, pentru u > v. 


Dacă pe baza calculului de predimensionare nu se verifică relațiile (9.52), 
atunci, prin tatonări, se trece la redimensionare, reluîndu-se ciclul pînă la 
verificarea completă a relațiilor impuse. 


АЛ. Aplicații la ealeulul de capacitate portantă a elementelor antivibra- 
tile prismatice 


Exemplu de calcul 

Un element antivibratil din cauciuc cu duritatea 65° ShA, avind impus 
€a = 0,15, are dimensiunile a = 20 cm, b = 15 cm, iar hy = 9 cm. Să se deter- 
mine forța portantă a elementului la solicitare dinamică. 

al) Se calculează coeficientul de formă Ф ; 


Ф = ab[[2(a + b)h] = 20-15/[2(20 + 15)9] = 0,475 = 0,5. 


a2) Din tabelul 9.1 se determină E,, = 70 daN/cm?, funcţie de coefi- 
cientul de formă Ф = 0,5 si duritatea cauciucului de 65° ShA, iar din tabe- 
lul 9.6, se extrage valoarea lui Фа = 1,75. 


a3) Se calculează S: 
S = ab = 20.15 = 300 cm?. 
a4) Se calculează 8, pe baza relaţiei: 


«ДУ (2 + 03)? 
== 1 DP 
Pa pir 3(4 + u? + p?) 


corespunzătoare valorilor и = 2,22 si v = 1,66; 


EE pi sc E REY liom 
3 3(4 -H 2,22% + 1,062) 


a5) Se calculează Pf din condiţia de deformabilitate impusă : 
Pip = B.gaE.Sc,; Pi = 1,273.1,75.70-300-0,15 = 7 017 daN. 
a6) Se verifică la rezistenţă : 
с = Peap| S == 7 017/300 = 23,39 daN[cm?. 
a7) Din diagrama 6— =, figura 9.1, se extrage valoarea ста = 5 daN [em?, 


iar din tabelul 9.3, nr. crt. 3, rezultă бї” — 8 daN [em?. 
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a8) Se constată că o,; > c, == min (ст, odin), deci rezultă că elementul 
antivibratil nu poate fi utilizat la o sarcină echivalentă cu forța capabilă re- 
zultată din condiţia de deformabilitate impusă. 

a9) Din condiţia de rezistenţă admisibilă rezultă : 


Jag = S64 = 300.5 == 1 500 daN, 


valoare la care se verifică și condiția deformatici specifice admisibile. 


А.З. Aplicație la calculul de dimensionare a elementelor antivibratile 
de formă prismatică 


Exemplu de calcul 

Să se dimensioneze un element antivibratil din cauciuc cu duritatea 
65 Sh A, astfel încît să nu depăşească e, = 0,15. Sarcina P = 500 daN ac- 
lioneazü axial la compresiune centrică, deformația axială avînd valoarea 
T == 1 em. Se cere ca secțiunea (а x b) transversală să fie dreptunghiulară 
eu as b. н T iude is Sek TI at 

al) Se adoptă coeficientul de formă Ф = 0,25. ps $us aie 

a2) Din diagrama c— e (lig. 9.1), pe baza coeficientului de formă 
Ф — 0,25 si £, == 0,15, se determină o6” = 5 daN/em?, iar din tabelul 9,3, 
nr. ert, 3, pe baza coeficientului de formă Ф = 0,25 si a. durității cauciucului 
de 65° ShA, se determină valoarea cf? — 7 daN/cm?, Se adoptă o, = 
== min (0%, сй") = min (5,7) = 5 daN/cm?. 

a3) Se aplică relația (9.47), de unde rezultă lăţimea b: 

b > PeQ(50rco,) = 500-0,15/(5-0,25-1.5) = 12 em. 
a4) Se calculează lungimea a: 
а 351,8 b —x1,5-12 = 18 em. 
a5) Se calculează hy cu formula (9.49), astfel : 
hy = ab[[2(a + 0)Ф] = 18-12/[2(18 + 12)-0,25] = 14,4 ет; 

se adoptă hy == 14 em. à; 

аб) Se corectează caleulul tinind seama de coeficientul de rigidizare f, 


din cauza prezenţei legăturii prin vulcanizare a cauciucului cu armăturile 
metalice : ЖЕ 


— se calculează и si »: 

и == ajh = 18/14 = 1,28; v =:b]h = 12/14 =0,85; 
— se compară и cù p: 

Ш> us 
— ве adoptă expresia coeficientului de rigidizare B, sub forma : 
B» =1 + (1/3)u? — 1 4 0,546 = 1,546 ; 

— se verifică condiţia de deformabilitate : 
e = P/(BapaEs+S) = 500/(1,546-1,75-54-12-18) = 0,015 < 0,15 ; 
— se verifică condiţia de rezistenţă : 


в = Вафа, = 1,546-1,75:54:0,015 = 2,19 < 5 daN]eim?, 


а 7) Se calculează coeficientul de rigiditate axial kẹ la compresiune cen- 
trică * 


KZ" = Boa EsiS/hg = 1,546-1,75-54-12-18/14 = 2245,25 daN cm ; 


KY = Pose [1 = 1,546-54-12-18/14 = 1 283 daN/em. 


B. Solicitarea la forfecare (lunecare transversală) 
Relaţia de legătură dintre sarcina transversală F conținută în planul 
armăturii metalice si deformația y corespunzătoare, este exprimată astfel: 


Peas d, (9.53) 


0 
in care G,, este modulul de elasticitate transversal static; Д — înălțimea 
elementului de cauciuc în stare nedeformatá ; S — aria secțiunii transversale. 
Verificarea la rezistență se tace astfel: 
т = F[S < ть (9.54) 
sau т = GY [hg € Te | (9.55) 


Pentru calculul in regim dinamic, relaţiile vor li corectate eu ajutorul 
coeficientului de multiplicare dinamic фу. 
Verificarea la deformatie se realizează cu formulele 


vo y[hg < ть (9.56) 
Sau є'==х/б„, © €. 
Dimensionarea se face tinind seama de raportul a/b și relația (9.51): 
S2 Flea (9.57) 
de unde rezultă a, b, iar pentru Aj, avem: 


hy > ylea- (9.58) 


9.2.3. Elemente antivibratile cu secţiune inelară 


A. Solicitare la lunecare axialá 


V. Forma constructivă I 


Se consideră elementul antivibratil din figura 9.9, 
acționat axial de forța P care produce deformația 
axială х, corespunzătoare unghiului y. Funcție de 
raportul dintre dimensiunile /si D, se disting mai 
multe modalităţi de calcul. 


a) Cazul in care l> D 
Pentru un element antivibratil din această ca- 


tegorie sînt valabile următoarele formule de calcul: Fig. 9.9. Schemă de cal- 
cul pentru un element 
2zxGl antivibratil de sectiune 
Pa; (9.59) inelară solicitat la lune- 
ln (D/d) care axială. 
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2rGl 


= ———; 9.60 
°" ` Amid 97 
261 à 
sau Р = 2,7318 —— — ; (9.61) 
1g (D/d) 
GI 


k, — 2,7318 (6.92) 


lg(D/d) ` 


Forța capabilă pentru un element antivibratil dat si cu restricţii la defor- 
mare axială т =, este: 


Pap «= ЖИП, ee (9.63) 
Ur iM | 
sau Peap = 2,7318 , (9.64) 
Is(D/d) 
Verificarea la rezistentă maximă se realizează cu formula : - 
"oos = „(айу & чь (9.65) 
Verificarea la deformatie 
P D 
M In tgs 9.66 
2z(D — d)G =] (t8 Da TEM 
Dimensionarea 


Dacă se cunoaşte mărimea raportului D/d, coeficientul de rigiditate ky 
şi amestecul de cauciuc cu duritatea în grade Sh, atunci rezultă : 


poo tn (Did) 


i (9.67) 


Se constată că functie de modulul de elasticitate transversal G, deci de 
amestecul de cauciuc, se modifică lungimea elementului din cauciuc. 


Dacă se cunoaște coeficientul de rigiditate k,, raportul D/d si modulul 
de elasticitate G (amestecul de cauciuc), atunci rezultă : 
D|d = exp (2xGl]k;). (9.68) 


Dacă se cunoaşte coeficientul de rigiditate К„, lungimea l si raportul D/d, 
atunci rezultă modulul de elasticitate G, pe baza căruia se poate alege amestecul 
de cauciuc. Astfel, avem : 


G ln (DID 


9.69 
27l ( ) 
b) Cazul în care Р > 1 
Pentru situația în care D > l, sînt valabile următoarele formule : 
Bel (9.70) 
Ba In (D/d) 
Ды h (9.71) 
Ba In (D/d) 
unde B4 — 1 + «(Ю/Г)®. (9.72) 
= 


Г | 


| 


| 
" 


E 


Wr 
ug | 


| 


Coeficientul о se alege funcţie de raportul d/D, astfel : 


dD | 01 | 02 | ол | o6 | os 
a | 0,035 | 0,03 | 0,02 | 0,01 | 0,0025 


Forţa capabilă se determină funcţie de deformația admisibilă te 


Pia ИИ. ea (9.73) 
Ba In (D/d) 
Pentru aplicarea acestei formule, este necesar a se cunoaşte amestecul 
de cauciuc prin modulul său de elasticitate G, mărimile geometrice l, D, d 
şi deformația specifică admisibilă. 
Verificarea la rezistență : 


P 
a 79 Sa Ta. 9.74 
Tun zdl " ( ) 
Verificarea la deformatie : 
PEOR CPU). ue VOE T (9.75) 


2r(D — d)Gl 
Dimensionarea se face ca si in cazul anterior, tinind seama de coeficientul 
de corelaţie 8,. FHA 
2. Forma constructivă II 


Ìn figura 9.10 este prezentat elementul antivibratil din cauciuc cu săgeată 
inițială. Față de notatiile din figură, pot fi scrise următoarele relații de calcul : 


р = 2D — lada s 


(9.76) 
(D — d) In vH 
a 


Cazuri particulare : 
a) Dacă lı =l, =l, se obţine: 


2т1бх 
Ps; (9.77) Р 
In (D/d) x 
t - 
2z1G N N 
E, жамы (9.78) Ñ N 
In (Юа) N N 4 
01050007001 
Босоо 0600000604 
Рр ISH | НИ 
3. Forma eonstruetivi III сч NN SS 
£ Sent SS 
SN o i 
În figura 9.11, este prezentat elemen- NS Мои 
num H . ^ “2 ГА 
tul antivibratil din cauciuc, la care supra- de ; 


fata exterioară de legătură dintre armă- 
turi este de formă hiperbolică, fiind 
îndeplinită condiţia geometrică hr, = 
= horz = const. 


Formulele de calcul pentru elemen- Fig. 910. Shcemă de calcul pentru 


tul antivibratil din figura 9.11 sint: un element antivibratil de secţiune 
inelară cu săgeată iniţială solicitat 
P = q2rrahgG [(rs — гу); (9.79) la lunecare axială. 
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Босо oos °, 
Fig. 9.11. Schemă de calcul pentru Fig. 9.12. Schemă de calcul pentru un ele- 
un element antivibraţil de secti- ment antivibratil de sectiune inelará soli- 
une inelará si suprafatá exteri- citat radial. 
oară. curbă (după o hiperbolă in «6 
secţiune longitudinală). 
К, = 2тг»һьб |(гә — ri). `- (9.80) 


. Verificarea la rezistență, la deformabilitate, dimensionarea se fac în mod 
analog ca la forma constructivă I. . 


B. Solicitare radială | 

În figura 9.12 se prezintă schema unui element antivibratil din cauciuc 
solicitat pe d'rectia radială. H Fu HARA, FRE E 

Relat а de legătură dintre forta F, care acționează radial, asupra ele- 
mentului din cauciuc, si elementele geometrice /, d, D, caracteristicile fizico- 
mecanice Ey; Gz este i | T"; 


Pop чыл, 9.81 
you (Ex + 62 (9.81) 
în care se introduce factorul de formă д și relaţia de legătură Е = 6,5 G. 
Astfel se obține : 
7,91Gl 


F ep SEE 9.82 
y but q, (9.82) 


unde q = 1 + 0,0097 (l/s)? ; s = (D — 0)/2; 
„Coeficientul de rigiditate pe direcția radială £, se exprimă astfel : 
7,95x6Gl 
ky «= -———— q. 9.83 
” ^— In(Did) : diis 


Raportul coeficienţilor de rigiditate radială /axială este: 


ә. = 3,75 q, (9.84) 
sau E = 3,75[14- 0,07762/(D — dy] ` (9.85) 


Pentru proiectare se disting două cazuri și anume : 


a) Raportul -> <1 


În acest caz, avem următoarele relaţii de calcul : 

Е =yGlBa, (9.86) 

unde 8, este un coeficient de corecție dat, funcție de raportul и = d/D, în 
tabelul 9.8. 


Tabelul 9.8 


Valorile coeficienţilor de corecție 8, si 8; funcţie de raportul u=d/D 


и = diD 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 
Ba 18,30 34,00 66,00 135,00 310,00 900 3 400 [32 000 
Bs 7,90 11,10 15,30 21,00 30,00 44 70 150 
q* 1,25 1,73 2,56 3,97 6,72 13,62 32 143 


* Valorile lui q se aleg funcție de raportul adimensional и numai atunci cînd nu se cunosc 
elementele geometrice definitorii (lU, D, d) 
Coeficientul de rigiditate radial este dat de relația: 
ky = GIB, (9.87) 


Dacă se cunoaște amestecul de cauciuc, deci modulul de elasticitate G, 
coeficientul de rigiditate k,, precum și lungimea elementului din cauciuc /, 
atunci rezultă coeficientul 64: 


= kyl(GD. (9.88) 


Din tabelul 9.8, functie de brc lui B4, se determină и si д. Pe baza 
relaţiilor de calcul anterioare, rezultă. grosimea elementului de cauciuc, astfel : 


(y 
s illos ) (9.89) 
0,0097 
De asemenea, rezultă 51 celelalte dimensiuni : 
E le ine PRE d=uD. (9.90) 
1 — и 10,0097 


b) Raportul = 1 


Sint valabile aceleași relaţii de calcul, cu deosebirea coeficientului de 
corecție B, care se айа dat în tabelul 9.8, funcție de u si q. 


Exemplu de calcul 


Un element antivibratil cu secțiune inelară avind D —10 em, d —5 ст, 
1 = 20 em, у == 1 em, duritatea cauciucului de 55? Sh A. Se сеге să se deter- 
mine forta radialá capabilà. 

a 1) Se analizează cazul, Djl si se obține 10/20 < 1, deci se aplică formu- 
lele si coeficientul de corecție corespunzător cazului a). 

а 2) Funcție de duritatea cauciucului de 55° Sh A, din tabelul 9.2, se 
extrage valoarea lui G = 8 daN/em?. 


a 3) Se calculează u: 
ü = dD, = 5/10 == 0,5. 


| а 4) Din tabelul 9.8, funcţie de raportul u = 0,5, se extrage valoarea 
B, = 135. 
а 5) Se calculează F,,,: 


Fay = бунак} Fiap = 135:20-8:1 = 21 600 daN. 


Exemplu de calcul 

Un element inelar din cauciuc este acționat radial de forta F == 10 880 daN 
la o deformatie radială y = 2 cm, lungimea elementului este 1 == 10 cm, 
iar cauciucul utilizat are duritatea de 70° Sh A. Se cere dimensionarea, astfel 
ка Dill. 

a 1) Din tabelul 9.2, se extrage valoarea modulului de elasticitate Gs, 
= 16 daN/cm?. 

a 2) Se calculează coeficientul 6, : 


В, = Е[(уС1) = 10 880/(2-16-10) = 34. 


a 3) Din tabelul 9.8, se extrage valoarea lui u = 0,3 și valoarea lui q = 
= 1,73, 1 l : T 
a 4) Se calculează D: 


| 


| —1/3 
Жу 12 2 (9—1 | E: 
1 — u { 0,0097 
deci avem: 
e j —1/3 
D eer eros = 6,76 cm; 
.1—0,3 0,0097 EY t 


d = uD =0,3:6,76 = 2,03 cm. 


Exemplu de calcul Tm 
` Un element antivibratil de secţiune inelară are lungimea l = 10 cm, соећ- 
cientul de rigiditate k, = 63 000 daN/em, iar cauciucul are duritatea de 
75° Sh A. Se cere să se dirmensioneze. | 
a 1) Din tabelul 9.2, functie de duritatea cauciucului de 75° Sh A, se 
obţine Gs, = 21 daN/cm*. 
a 2) Se calculează coeficientul B; ; 


„ == R,I(GD = 63 000/(21-10) = 300. 


a 3) Din tabelul 9.8, se extrage valoarea raportului и == 0,6 si a facto- 
rului 9 = 6,72 
a4) Se calculează D: 


—1/3 —1/3 
— 2.10 2— 1 
np 21 n =) 25 1 = =) = 5,96 =6 cm; 
1 — u (0,0097 1 — 0,6 0,0097 


d — uD = 0,6:6,00 = 3,6 cm. 


Exemplu de calcul 


Un element antivibratil are D = 20 cm, d == 10 cm, l = 15 cm si duri- 
tatea cauciucului de 45° Sh A. Se cere coeficientul de rigiditate radial. К, si 
cel axial k, | 
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b 1) Modulul G,, = 5,4 daN/em?, din ta- 
belul 9.2. 

р 2) Se calculează и =d/D = 10/20 = 0,5. 

b 3) Raportul D/l = 20/15 > 1. 

b 4) Se alege B; = 21, din tabelul 9.8. 

b 5) Se calculează k, : 


Ry == [1б = 21:15-5,4 = 1 701 daN/cm. 
b 6) Se caleuleazá raportul 
klk; = 3,75 q, 
unde factorul de formă q se calculează astfel : 
q == 1 + 0,07768/(D — а)? =1 4 
+ 0,0776-153/(20 — 10 = 1,26 ; 


Re ا7ے ےہ‎ 2850,45 daN [cmi. : - - “Fig. 9.13, Schemă de calcul 
3,790 3,78-1,26 pentru un element antivi- 
bratil drept de secţiune 
Ww à е inelară, solicitat la răsucire 

C. Solicitarea la răsucire 


. prin suprafețele cilindrice 
(interior şi exterior). 
1. Forma constructivă I 


Pentru elementul antivibratil solicitat la răsucire (fig. 9.13), sînt valabile 
relaţiile : 
Relaţia dintre momentul M şi deformația unghiului este : 
М = کے‎ (9.91) 
1/7 — 17 R? 
unde o se introduce in radiani, - 


0,2216 


sau M = o —— <, (9.92) 
1/12 — 1/ R? 
unde o se introduce in grade. 
Coeficientul de rigiditate la răsucire ks este : 
4ArlG 
k, = —————— [IdaN:em rad], 9.93 
o pese [grad] (9.93) 
0,2218 
ац К = — = — [daN- rad]. 9.94 
sau Kk, EET [ em/grad] (9.94) 
Verificarea la rezistenţă : 
TE = M|(2zrl) < та (9.95) 
Verificarea la deformabilitate : 
М [1 145 Р 
م‎ e [a PERITI (9.96) 


2A Forma constructivă II 


Elementul antivibratil din cauciuc solicitat la rásucire, cu aria laterală 
profilată (hiperbolică) după legea ril, = 181, — const. (fig. 9.14), se calculează 
cu formulele date mai jos, 
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Fig. 9.14. Schemă de calcul. Fig. 9.15. Schemă de cal- 


pentru un element antivi- cul pentru un element 
bratil cu suprafatá  curbá antivibratil inelar си 
(hiperbolă in secţiune lon- armături plane solici- 
gitudinală) solicitat la rásu- tat la rásucire prin fe- 
cire prin suprafetele cilin- tele frontale. 


drice (interior si exterior). 


Momentul aplicát M produce deformația unghiulară la rásucire astfel 
încît are loc relaţia: | С 
„_ _2тги»© 

In(r4/ ry) 


M = , unde р este in radiani, (9.97) 


sau M = o ma ж , unde o este їп grade. st (9:98) 
90° In(rs/r;) 


Coeficientul de rigiditate la rüsucire Ke este: 


К, = 2986 [daN.em[rad], . . (9.99) 
(г/г) 
sau k, = lê [daN cm grad]. 9.100 
d 90° In (r,/r4) | L | ( 
Condiţia de rezistenţă admisă : 
теу = М|(2тгһ) = М](2хг1) < Ta (9.101) 
Condiţia de deformabilitate admisă : d Bi 
e = 90 — M qm (АР) < фа = 40°. (9.102) 
nrilyG A odas i Р ; A 


3. Forma constructivă HI.. 
Pentru elementul antivibratil la rásucire, in formă de disc, cu armături 
metalice plane ca în figura 9.15, sînt valabile relaţiile : 
Momentul aplicat se află în următoarea relaţie cu deformația : 
xG(ri-— гї) 


2h 


^ 


M =o , unde o este in radiani, (9.103) 


TO — м) 
алаа кей: А 


Бай M = ф° , unde te in grade. 9.104) 
sau 9 е unde o este in grade ( ) 
Coeficientul de rigiditate la rásucire kç este: 
k G(ri — ri) - 105 
yx M [daN :em/rad], (9.105) 
sau ky cm [daN -cm/grad]. (9.106) 
. °һ 


Condiţia de rezistență admisă : 


"mar 7 (ral DG maz S Ta (9.107) 


Condiţia de deformabilitate admisă : 
UB {таз = (ra]Ti)omos < (tg Pa. (9.108) 


4. Forma constructivă IV 


Elementul antivibratil in formă de disc cu armături metalice conice 
(fig. 9.16) se caracterizează prin relația h;[r, = ha/r = const. 


Relaţia dintre momentul aplicat şi deformația unghiulară rezultată este 


de forma: 
i : 20G ra Ag "Ww. ^ -— 
М = pw (i$ — 1%), unde o este in radiani, (9.109) 
2 
\ . 4 a TOP Gri и) lu ^ à 
sau M = Tae iis unde ọ este in grade. | . (9.110) 
207, 


Coeficientul de rigiditate la răsucire k, este: 


3 3 : , "um y 
k, = mum [daN-em/rad], (9.111) гә 
AB. e ZEE : | 
— „a Бра 
sau k, == Мб: — п) [daN-em/grad]. (9.112) ЖУ, 
720°h, 


h2 


Condiţia de rezistență admisă: 
Taas = (raê < та (9.118) 
Condiția de deformabilitate admisă : 
t8 Ynas = Ф(Г/Һ) ма < (tg Pa (9.114) 


unde (r/h)mas = max(rj[h;, Taja): 


„D. Solicitare la compresiune centrică 


In figura 9.17, se prezintă schema construc- 
livá a unui element antivibratil solicitat la 
compresiune centricá, incárcat axial cu forţa P. Fig. 9.16. Schemá 


de calcul 

b s pentru un element antivibratil 

ке, a ухи: inelar cu armături conice soli- 

1. Element antivibratil cu armături citat la rásucire prin fețele 
metalice frontale. 
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Fig. 9.17. Schemă de calcul pentru un element 
inelar solicitat la compresiune centricá : 


а — cu armături metalice; b — fără armături. .. 


“Relaţia dintre forţa P şi deformația x a elementului este de forma: 


Р = B Es TA (D? — d*)z. 


(9.115) 


Tinind seama de faptul cá B, = (2/3) + 20? și de expresia coeficientului 


de formă pentru acest element, care este 


(9.115) va fi: 


Bs rE [= Ф + 20] (D — 4). 


Ф —(D + 0/4 ho, atunci relația 


(9.116) 


Forţa capabilă pentru elementul antivibratil dat (d, D, ду) şi amestec 
de cauciuc cunoscut (E,j) la deformația axialá r,,,, se determină astfel: 


Pm Ee TI mazEs4(2/3)0 +в 205](D EFA d), 


pentru solicitarea in regim static, $i 


Pi, == zraaq94E,[(2/3)0 + 203](D — d), 


pentru solicitarea în regim dinamic. 


Coeficientul de rigiditate axial k, se determină cu formulele : 


în regim static, 


Ку = пЕ,11(2/3)Ф -+ 20°](D — d), 


Кї" = noa E. ДО/8)Ф + 2*](D — d), 


în regim dinamic. 


Verificarea la rezistență se realizează cu ajutorul formulelor : 


în regim static, 


с“ а= 4х мав E, (2/3) + 205] < се, 
D + d 


сй!" =з 4 mazpa Es (2/3) -+ 205] 


i & oe. 
D + 


în regim dinamic, 
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| | 


| 
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(9.117) 


(9.1 18) 


(9.119) 


(9.120) 


(9.121) 


(9.122) 


Verificarea la deformabilitate se face cu ajutorul relațiilor : 
P « 
ا0‎ LÁ < le, (9.123) 
zE,,[(2/3)D + 2:p3](D — d) : 
in regim static, 


| дела, A 
qd шш —— S he : (9.124 
zo,E, (2/3) + 29?](D — d) Et ) 
in regim dinamic. 
Dimensionarea se realizeazá pe baza relatiilor : 
| Р "5 " 
D — d = { (9.125) 
Të mas Eril(2/3)® ar 202] 
D +d = АҺФ, (9.120) 
unde Ф se alege între valorile 0,25. . . 1,0. 
2. Element antivibratil fără armături | 
Relaţia fortá-deformatie este de forma : 
| р = ürEQO(D — d), | (9.127) 
pe baza căreia rezultă următoarele formule de calcul: 
РИ» = пама ЕФ — 0); (9.128) 
Р» = Фарер (9.129) 
RS = rE, D(D d) = (9.130) 
KS же ЫК, (9.131) 
„Verificarea la rezistenţă se face cu formula : 
oo e = Aa mas Ea DID + d)] «02 ; (9.132) 
Мыр | і с din — 9,407! < pu (9.133) 
Deformabilitatea se verificá cu formulele : 
at = PRE, (D — d)] һе? ; (9.134) 
qu^ = tloa < hel". (9.135) 


În figura 9.18, se prezintă caracteristica fortá-deformalie pentru un ele- 
ment antivibratil din cauciuc cu duritate 68 Sh A, diametru interior d = 
== 90,5 mm, diametru exterior D = 100 mm si înălțimile 32 mm, 40 mm, 
50 mm, 63 mm, 80 mm, 100 si 125 mm. Familia de curbe caracteristice are 
limita dată de = = 40%. Liniile întrerupte indică diametrul D’ al suprafeței 


bombate în exterior. 
Pentru a evita flambajul elementului antivibratil, se va tine seama 


de corelatia dintre raportul hj/D si deformația axialá x, dată în figura 9.19, 
unde se va evita zona haşurată. 


9.3. Verificarea la încălzire a elementelor antivibratile 


Datorită pierderilor mecamce interne, în regim dinamic, se dezvoltă 
căldură, care duce la degradarea elementului de cauciuc. Ca urmare a deter- 
minărilor experimentale [17], s-a constatat că, atit amortizarea internă pro- 
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Fig. 9.18. Caracteristica fortá-deformatie Fig. 9.19. Curba limită de flambaj. 
pentru un element antivibratil inelar ne- | 
armat. | А | 
| 
centuală Ø, cit si tensiunea la forfecare, ce apare ca urmare a alunecárii rela- 


live a straturilor de cauciuc, influențează considerabil si în mod direct pro- | 
portional căldura degajată. | 
În figura 9.20 se ilustrează modalitatea de apariţie a tensiunii de forfecare 
la lunecarea straturilor de cauciuc, atit la solicitarea globală de compre- 
siune, cit si la solicitarea de forfecare. 
Pentru calculul temperaturii elementelor. antivibratile. din cauciuc de 
formă paralelipipedică, solicitate dinamic, se prezintă într-o formă adaptată 
metoda lui Н. Türk [41]. Astfel, se consideră un element de cauciuc cu armături 
metalice, de formá paralelipipedică, avînd suprafaţa armáturii S si înălțimea 
totală hy + 2 h, unde Л, este ináltimea stratului de cauciuc, iar А, este grosi- 
mea unei armături metalice (fig. 9.21). be | 
Fluxul termic specific este definit sub forma : 


Ф = У, (9.136) 


Fig. 9.20. Schematizarea apariţiei tensiunii 

la lunecarea straturilor de cauciuc : | 
а — solicitare la compresiune; b — solici- 
tare la forfecare. i 


||!!! T | | 
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Fig. 9.21. Distribuţia temperaturii la un ele- 
ment antivibratil din cauciuc solicitat in re- 
gim dinamic la compresiune : 


a — distribuția temperaturii in punctele za- 
racteristize ; b — evoluţia temperaturii in 
timp. 


unde q* este fluxul termic din interiorul elementului antivibratil ; V — volu- 


mul elementului antivibratil. 
Tinind seama de proprietátile de disipare interná a energiei mecanice si 
de mărimea solicitării la lunecare transversală, fluxul termic specific are ex- 


presia : 


вт? " І x 
Ф = © — [keal/orá -em?], (9.137) 
35 600G 
în care « este pulsatia mişcării forţate, oscil/min ; т — tensiunea la forfecare, 
daN/em?; G — modulul de elasticitate transversal, daN/em?; 2 — amorti- 


zarea procentuală, 94. 
În tabelul 9.9, se prezintă valorile amortizării procentuale funcţie de duri- 


tatea cauciucului. 


Tabelul 9.9 
Amortizarea procentuală 
Duritate 
cauciuc, 40 | 45 | 50 | 55 | 60 65 70 75 
['Sh. (4)] 
Ф [96 6| 8|10|12|15 19 24 | 31 


“Temperatura maximă, numai datorită efectului solicitării dinamice, 


notată cu 0, are expresia: | 
ФГ[һ\ү? Е тры 4 

0,, ся ар, (9.138) 
E k 2 

unde A, este grosimea (înălțimea) stratului de cauciuc, em ; 29 — coeficientul 
de conductie termică a cauciucului, kcal/m-orá-grad. Pentru cauciuc anti- 
vibratil, se adoptă valoarea 2y = 0,15 keal/m-oră-grad ; k — coeficientul 
specific total de transfer termic, kca!/m?-oră-grad. 


Pentru sistemul cauciuc-armáturá metalică, considerind că izvorul termic 
se află în planul median de simetrie al elementului antivibratil, coeficientul 
specific total de conductie termică se va calcula cu formula : 

1 "Pr 

=, (9.139) 

1/9 + hilh 

unde х este coeficientul de propagare a căldurii prin suprafață, kcal/m?-orá* 

«grad. Pentru calcule, se va adopta а = 20 kcal/m?-orá-grad ; hj — grosimea 

unei armături metalice, cm ; А, — coeficientul de conductie termică a armă- 

turii metalice, keal/me-oră-grad. Pentru oțel, se adoptă A^, == 45 kcal/m-orá* 
‘grad. 

Temperatura maximă în elementul de cauciuc va fi dată de relaţia: 


Cuag Бы 0, + б» (9.140) 
în care Û, este temperatura mediului ambiant. 
Condiţia de verificare la încălzire este ca Omas < Onam 
Valoarea temperaturii admisibile se stabilește experimental, functie de 
cauciuc si de configurația geometrică a elementului antivibratil. De regulă, 
se adoplă valoarea ТДИ = BC. 
Exemplu de calcul 
Să se verifice la încălzire elementul antivibratil cu înălţimea stratului 
de cauciuc Л = 6,5 сш, grosimea armáturii din oțel A, = 0,8 cm, care este 
supus unui regim dinamic, caracterizat prin pulsalja о == 660 oscil/min si 
cu amplitudinea А == y,,; == 0,7 em, la forfecare. Se cunoaște duritatea 
cauciucului de 45° Sh A. 
Mod de lucru 
Se stabilesc constantele fizico-mecanice, astfel : amortizarea procentuală, 
(D = 8%; modulul de elasticitate transversal, G = 5,5 daN/em? ; coeficienţii 
de conducție termică (A, == 0,5 kcal/m-orá-grad ; ^, == 49 kcal/m-orá-grad) ; 
coeficientul de propagare a căldurii prin suprafață (х = 20 kcal/m?-orá -grad). 
Se stabileşte 0, = 20°С, temperatura mediului ambiant. 


a) Se calculează coeficientul specific total de transfer termic k, cu formula 
(9.139), astfel : 


ÎN E کو‎ 19,92 kcal/m?-oră ‘grad. 
1/20 + 0,008/45 
b) Se stabilește înălțimea totală a elementului antivibratil Л: 
1 = А, + Эһ h=6,5 4 2-0,8 = 8,1 em. 
c) Se calculează tensiunea maximă la forfecare : 
т == Gumcalh = == 5,5(0,7/8,1) — 0,475. daN Iome 
d) Se calculează fluxul termic specific cu formula (9.137), astfel : 
Ф = 660.0,4752.8/(35 600.5,5) = 6 084-1079 keal/oră-cm? sau Ф = 
== 6 084 keal/oră-m3. | 


e) Se calculează temperatura 0, datorită regimului dinamic, prin apli- 
carea formulei (9.138) : 


6 084 kcal/orá mê iza | mi. 4- 6 084 keal/orá -m ” 0,065 m 
2۰0,15 kcal/m-orá:grad | 22 19,92 kcal/m? -oră ‘grad 2 
05.75 21,42 + 9,92 = 31,34°С. 
I) Temperatura maximă Omas se determină cu formula (9.140), astfel: 
ia 20, 81,84 = Diyod C. «z 6070. 
Se constată că elementul antivibratil se verifică la condiţia de încălzire: 


TI I |! 


| | | 
i 
| \\' 


10. Aplicaţii ale teoriei izolării 
antivibratiie la maşini şi utilaje 


10.1. Transportoare vibratoare elicoidale 


Transportoarele vibratoare elicoidale sînt destinate pentru realizarea 
procesului tehnologic de ridicare pe verticală a sarcinilor individuale sau a 
materialelor vărsate. Deoarece se pretează la tehnologiile automatizate, 
transportoarele devin utilaje de neînlocuit în industriile de proces cu flux con- 
tinuu de producţie. Astfel, în industria constructoare de maşini, acestea sînt 
folosite ea alimentatoare pentru ordonarea și poziţionarea pieselor în vederea 
menţinerii fluxului la parametrii impusi de mașinile sau sistemele automate 
de’ prelucrare. De asemenea, în cazul materialelor pulverulente sau granulare, 
transportoarele vibratoare elicoidale realizează, odată cu ridicarea materia- 
lului, şi prelucrarea tehnologică a acestuia (încălzire, uscare, umezire etc.). 

10.1.1. Soluţia constructivă. Utilajul se compune 
(fig. 10.1) dintr-un tub central portant vertical 7, pe 
exteriorul căruia se află fixat un jgheab elicoidal de 
transport 2. Unghiul de inclinare a spirei jgheabului 
este cuprins între 2 și 10°. Mișcarea vibratorie a uti- 
lajului este realizat cu ajutorul a două vibroexcita- 
toare inerliale 3 plasate, de regulă, la partea infe- 
rioară a transportorului. Hezemarea transportorului, 
la partea inferioará, se face printr-un set de elemente 
elastice de cauciuc 4. 

10.1.2. Parametrii dinamici functionali. Pentru 
a realiza corelarea parametrilor dinamici funcționali 
cu cei constructivi si tehnologici, este necesară a- 
daptarea unui model capabil să reflecte cît mai fidel 
rezultatele teoretice cu cele experimentale. Astfel, la 
transportoarele vibratoare elicoidale, efectul de 
avans al materialului pe jgheab are loc ca urmare a 
generării a două mişcări simultane și anume: una 
pe verticală si cealaltă în plan orizontal. Cele două 
mișcări sînt întreţinute datorită existenţei unei forţe 


perturbatoare armonice verticale și a unui cuplu de 
moment armonic, ambele fiind defazatein evadratură. 
Modelul dinamic poate fi schematizat ca un sistem 
cu două grade de libertate z si о, mișcările de vi- : 

E S Rae) di is. Fig. 10.1. Transportor 
brare fiind cuplate. Pentru anumite condiţii con- vibrator elicoidal. 


25 


p 
o 


structive impuse în alcătuirea utilajului, se poate realiza decuplarea mo- 
durilor de vibrare după coordonatele = si 9, tratindu-se separat fiecare 
mişcare in parte. | 

Pentru mişcarea pe verticală, avem ecuaţia diferentialà sub forma: 


2 + 2nz + рё: = (Ет) sin ol, (10.1) 
" F, $ А 7 
cu soluţia › 2 x о ) ۰ ea Ur sinfol == 0), (10.2) 
тр? NV — о/р) + Фоп Гр“ 
7, 1 
în care А, = =. ۽‎ (10.3) 
mp VU — ej p»? + 4on/ р“ 


A, este amplitudinea mișcării pe verticali. 
Pentru mişcarea vibratorie, in plan orizontal, se determină torsorul 
perturbator, redat în figura 10.2. Astfel, vom avea: 


I", == Этого? cos y sin ot ; (10.4) 
My, == 2mgroa sin y sin ol. (10.5) 


Ecuația diferențială a mişcării vibratorii în plan orizontal, neglijind amor- 
tizarea, este : 


Jg = Mo, (10.6) 
cu soluția Ф = (2myra|J) sin y sin c, (10.7) 


în care J este momentul de inerție al mașinii față de axa verticală de simetrie ; 
9 — deplasarea unghiulară in plan orizontal ; туг — momentul static total al 


а b 
Fig. 10.2. Schema forțelor inertiale de excitație : 
a — localizarea forțelor; b — sistemul de forte localizat la un refential triorto- 
gonal. : 
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maselor excentrice de dezechilibrare ale vibra- 


toarelor; y — unghiul format de axa vibratoa- 
relor cu planul orizontal (fig. 10.3); 2a — dis- 


tanta dintre axele vibratoarelor (fig. 10.3). 
Deplasarea t in plan orizontal a unui punct 
situat pe un cere de rază Ra joheabului elicoidal 
este 
х = Ro = (2myraR]J) sin y sin ol. 10.8) 


Unghiul de aruncare B corespunzător razei 
R a jgheabului este dat de 


Fig. 10.3. Schema de pozi- 
(10.9) џопаге a vibratoarelor. 


tgp ca 
unde z = (2myr[m) cos y sin ol pentru situaţia generală a funcţionării mașinii 
în postrezonanţă (о > p). Se menţionează că deoarece regimul de funcționare 
se află în роѕігелопапій (fig. 10.4), amplitudinile corespunzătoare celor două 
mişcări sint: 


A, = (2mor/m) cos y ; 


(10.10) 
Ag = (2myra] J) sin y. 
Relaţiile sînt valabile numai pentru condiţia 
© = (2--3)р,; o = (2--9)р„, (10.11) 


Fig. 10.4. Curbele de variaţie a amplitudinii vi- 
braţiilor decuplate funcţie de pulsatia excitatoare : 
a — vibrații de translație verticale; b — vibrații 
unghiulare. · 


in care о este pulsatia forţei perturbatoare în regim tehnologic ; p, = Кт = 
pulsaļia proprie în mişcarea decuplată pe verticală ; p, = Ж, ЖЕ; — pulsatia 


proprie in mișcare decuplatá de vibrare in plan orizontal; k, — coeficientul 
de rigiditate echivalent al întregului sistem după аха z; k, — coeficientul 


de rigiditate echivalent al întregului sistem la vibrații torsionale în plan 
orizontal. 

10.1.3. Determinarea caracteristieilor sistemului elastice de rezemare. Se 
cunosc : m, J, o, ту, d, y. Elementele din cauciuc sînt de formă cilindrică 
dispuse circular sub utilaj si sînt solicitate la compresiune si forfecare. 

a) Se impune respectarea condiţiei (10.11) din care avem: 


оё = (4 + 9)р; sau œ? = (4 +9) К,/т; e? = (4 + 81)5,/J, 
de unde se obţine: k; = me?/(4 + 9) ; k, =Jo/(4 + 81). 


b) Coeficientii de rigiditate la compresiune A; si forfecare Кы, pentru 
un element din cauciuc, sint: 


k; es (1/s)k. ; К, == (1/8). 


unde 5 este numărul elementelor identice din cauciuc legate în paralel. 
с) Încărcarea statică pentru un singur element este dată de relația 


= (l/s)mg. 
d) Încărcarea dinamică ce revine unui singur element este 
Pain == kA. la compresiune ; 
Fam = ko Ag, la forfecare. 


10.1.4. Calculul parametrilor sistemului antivibratil 
Dale inițiale. Se cunosc următoarele date: 


© = 100 rad/s (n = 955 rot/ min) ; т == 4 500 kg — masa totală a transpor- 
tului în sarcină ; J = 2 300 Кот — momentul de inerție față de axa verticală 
de simetrie ; my = 2: = 2:35 = 70 kg — masa totală a elementelor de 


dezechilibrare corespunzătoare unui singur vibrator ; r = 0,050 m — mărimea 
excentricitátii definită între axa de rotaţie si poziţia centrului de greutate a 
unui element de dezechilibrare ; а = 0,4 m — distanţa dintre planul axei 
vibratorului si axa verticală de simetrie a lransportorului ; mgr = 70-0,050 = 
= 3,5 kg m — momentul statie total al celor două vibratoare ; у == 45° — un- 
ghiul format de axa fiecărui vibrator în planul orizontal ; A: = (2mọr/m) cos y ; 
А, = (2+3,5/4 500) cos 45 = 1,099.103m; А, —(2myr|J)a sin y; A = 
= (2-3,5/2 300)0,4 (4/25) = 8,6-10 rad = 0,05 grad. 

a) Calculul elementelor din cauciuc 
— бе calculează К„ necesar al sistemului elastic : : 

К. = me?[A...me?|0 ; Rg —4500-100?/4...4 500-100?/9 ; Д. = 

= 1 125-104...500-10* N/m. 

— Se adoptá numárul de elemente legate in paralel, astfel : s — 10 buc. 
Se calculează k; pentru un singur element solicitat la compresiune : 


k; = k” |s = 50.10% N/m = 500 daN/em. 


— Se determină diametrul elementului de formă cilindrică cu secțiune plină 
(cu formula (9.12)): 


| 
| 


К; 500 
1{=———“——— ln. =11,93; d —12 ош. 
тЕ,[(2/3)Ф + 20] 3,14 23[(2/3) -0,5 -+ 20,52] 


| Ij 


F 


— Înălțimea elementului họ, pentru Ф==0,5, 
ve ds 


hy == а) (АФ) = 12/(4.0,5) = 6 cm. 
— Se verifică elementul de rezistenţă : 
с == Amg[(xd?s) < ou, unde oq = 
= 4,5 daN/em? din tabelul 9.3; 
в = 4:4 500/(х.12#.10) = 


= 3,98 daN/em? < 4,5 daN/em2. 


— Se verifică elementul la deformația ma- 


ximă : ^ $e | 
Р, | | 
rau Bulei چ‎ i С ДЕШ 
пФлйЕ, 1(2/3)Ф + 20°] 


| 
! 
Ua Anis 
< hosa, unde z, = 109, ; М | at 


. 450 
ain = 


i М е‏ > بيب 
Fig. 10.5. Schema de amplasar‏ ]2-0,57 5 29[(2/3)0,5 12 1,05- 3,14 


a elementelor antivibratile în 
v eds m RN TM sistemul de rezemare. 
> 6:0,1 < 0,855 > 0,6 ; nu verifică condiția. 3 
— Se mărește numărul de elemente s — 15 buc: 
300 ^ - N 
нт termo } 0,87 «c 0,6; 
3,14 1,05 -12 -23[(2/3)0,5. +- 2 -0,59)] 


Rezultă că este verificată condiţia de deformabilitate impusă. 

— Sistemul antivibratil se va compune din 15 elemente dispuse în 3 
grupuri de cite 5 elemente (fig. 10.5). 

b) Calculul transmisibilit дїй 

— Se aplică formula (8.21), sub forma : 


T = (1 + SUI — Q2? + а, 
in care О = o/oo unde œ? = k,[m. Astfel, avem : 
об = 500-10*/4 500 — 1 111; Q? = 1002/1 111 = 9; $; = 0,05, din ta- 
belul 9.7; T = (1 + 0,052) 2/[(1 — 81)? + 0,052]1/? = 0,0125. 
— Gradul de izolare a vibra[iilor : 
I —(1— T)-100; 7 = (1 — 0,0125)-100 = 98,75%. 
— Forta transmisá la fundatie : 
T = FalFy de unde Fr —F, T, 


în care Fo == 2mgro*. 
Deci vom avea: 


Fr = 2myo?T, sau Ер = 2-3,5+1002.0,0125 = 875 N. 
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10.2. Ciururi vibratoare inertiale 


Nivelul de performanţă ce caracterizează ciururile vibratoare inertiale 
este determinat de valorile parametrilor de vibrare (amplitudine, frecvenţă), 
cît şi de gradul de uniformitate a transmiterii vibratiilor pe întreaga supra- 
fată de cernere a sitei. Calitatea cernerii este cu atit mai bună, cu cît vibra- 
tiile de lucru se transmit in mod uniform pe întreaga suprafaţă a sitei. Din 
acest motiv, la ciururile cu forță perturbatoare rotitoare, este necesar ca 
vibraţiile de translație să fie predominante în raport cu cele de rotație. Acest 
deziderat se poate realiza pe baza calculului parametrilor dinamici pentru 
asigurarea condiţiilor constructive si funcționale capabile să determine un 
regim de funcţionare corespunzător. | 

Studiul dinamic si determinările experimentale au fost efectuate pentru 
mai multe tipuri constructive de ciururi inertiale cu forță rotitoare, avînd 
suprafața de cernere de 5 m?, 10 in? și 12 m2. Soluția constructivă este pre- 
zentată în figura 10.6, care se compune din cutia cu site 7, grupul de actio- 
nare 2, suportul grupului de acţionare 2, sistemul de rezemare elastică 4, 
transmisia 5 de la motorul electric la arborele viurului si volantul cu masa 
excentric fj. 

10.2.1. Modelul: dinaiie. Pentru ciururile inerfiale cu forţă perturba- 
toare rotitoare, s-a adoptat schematizarea din figura 10.7, caracterizatá prin 
următoarele particularități : 


— ciurul este considerat corp solid rigid cu două plane de simetrice XCY 
și YGZ: 


— rezemarea este realizată cu elemente elastice ortogonale, caracteri- 
zate prin coeficienţii de rigiditate k, şi Ky; 

— excitatia de tip inerţial prin forta rotitoare de modul Р; 

— axa de rotaţie a forţei rotitoare este paralelă cu axa СҮ, iar pozi- 
tia punctului O este definită prin coordonatele 2, și 2; ; ! 

— forțele si cuplurile ce acţionează asupra corpului sint: 


F, = P cos оѓ; Moy = 0; 
E, =0; Moy = P(o cos ot — x, sin ot) ; 
Е. = P,sin ot Меж 0. 


Fig. 10.6. Ciur vibrator inertial. 


| 


|) 


Fig. 10.7. Schema de calcul : 
a — schematizarea ciurului vibrator; b — modelul dinamic, 


10.2.2. Ecuațiile diferenţiale de mişcare. Deoarece sînt excitate numai 
modurile de vibraţie după direcţiile X, Z și фу, tinind seama de relaţiile 
(5.42...5.44), ecuaţiile diferenţiale de mişcare pot fi scrise sub forma : 


mX + Ak, X 4- 4a, ko, = Po cos ot ; 
Joy + Ag, dd-- ka?) + Aka, X. = Ру sin(ot — а) ; 
mg + Ak,Z = P, sin of, unde Mey = M, sin (ot — a); l= JF; 


(10.12) 


a = arc tg(z,/2,). 


a) Vibralii libere 
Pe baza relaţiilor (5.51), se obţine ecuația pulsatiilor proprii, astfel: 
— pentru modurile de vibrații cuplate X si фу: 


rer X er + (в r3 рч! Р, керы; —0; (10.13) 
k Ve k; ө; k: | py 


©; Pu р 
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— pentru. modul de vibrații după axa Z: 
mp? + 4k, = 0. (10.14) 


Pulsaţiile proprii, corespunzătoare ecuaţiilor (10.13) si (10.14), sînt date 
de relațiile : 


Pho, _ 1 =: fı iy az «M 1 Ee ix 
а ЕНЕ ШИ tur E "EL 


1% Jak es ls > (10,16) 

unde ©рт == Jy 

b) Vibratii fortate 

Soluţiile sistemului (10.12) neomogen sînt de formă armonică cu pulsa- 
ta о şi amplitudinile А, A, Și A, corespunzătoare, respectiv, modurilor de 
vibraţie X, o, 8 Z. 

Amplitudinile vibratiilor 

Expresiile amplitudinilor уга Шог forțate sint de forma: 


аера тич 
FERES Fin ви (ри e) lo) tall Lk n p- (10.17) 
Е 4k, | tasta Ts ka ( а, \? à; Sl oe Tes [за 4 i 
اا ع ا‎ 
02 J k; Е, ev ev о: k, ev i 
ea eee e bees sai 
rat Po i k: Î py ev pa Py Ф. (10 18) 
Ak.ey Wu ES (аар ai a” i 
о: | К, К, ev ev р ) H k | ev ) 


0 


PNE OMS == | (10.19) 


Ak, [= : 
"OE E 
о, J 
Forla transmisă la fundalie 
Expresia amplitudini forţei totale Fu (pentru: cele. patru reazeme), 


care se transmite la fundație piin intermediul elemgpitielor elastice pe direc- 
tia X, este de forma : 


Fin = ЈАЗ — 2а„АъА\„ cosh jo F a n (10.20) 
k; z 
în care tg y, mier ын жард m T^i 505 0 (10.1) 


BD. ak je - 
ы К, Vor 8v: gy Voz 

Tå n [от | ^ 
ру К, j 2) 


(10.22) 


| | 


ll | | | 


||!!! | 1] 
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Momentul cuplului transmis la fundație 
Amplitudinea cuplului oscilant My dat de forțele paralele și opuse, 
ce iau naştere pe direcția Z în elementele elastice, este de forma: 


My — Aki A, (10.23) 


Centrul instantaneu de rotaţie în mișcarea plană 

Mişcarea forţată în planul СХА se caracterizează prin centrul instanta- 
neu de rotaţie. Aceasta se află pe axa CZ şı este definit prin coordonata 2; dată 
de expresia : ; 


||. (s + ж} (SJ -(3]T- HERES 
p m р, / k: Pu ру ev Py 28 К, ev Pv Y (10.24) 
| E | б 2] ^" 2f 2-5 + E [2 d Sr 
kilo ev Py i €: Py VK өз; 
X Din analiza relației (10.24), se -desprind două cazuri extreme care pot 
influența funcţionarea utilajului, astfel: 

a) dacă pulsatia forței perturbatoare variază astfel încît să anuleze 
numărătorul relației (10.24), atunci rezultă 2р = 0. În acest caz, se efectuează 
numai vibrații rotationale în jurul axei CY (mişcare de tangaj) ; 

b) dacă pulsatia forţei perturbatoare variază astfel incit să anuleze 
numitorul relaţiei (10.24), atunci rezultă z; = co. În acest caz, se efectuează 
numai vibrații de translație pe direcţia CX. 

10.2.3. Analiza regimului dinamic. Din structura relațiilor de calcul 
anterioare, se constată că parametrii funcționali pot fi influenţaţi de urmă- 
torii factori : 

— poziţia relativă a centrului de masă C si a centrului de perturbare 0 ; 

— poziția planului forțelor elastice faţă de planul CXY, definită prin 
coordonata а,; 

— caracteristicile masice m, Jy; 

— caracteristica sistemului de dezechilibrare dinamică тог (moment 
static) ; 

— caracteristicile de rigiditate pe cele două direcţii, k,, k, ale sistemului 
elastic. 

Pe baza relaţiilor de calcul din lucrare, s-au stabilit parametrii functio- 
nali pentru ciururile de 12 m? si 5 mè. 

La ciurul de 12 m? principalii parametri sînt următorii : 


ką == 1 220.108 N/m; k, —104-10* N[m ; J, = 36 800 kg m?; 
т = 6 500 kg; Су = 2,38 m; 

GIT TE d, = 0,6 m; л, = 0,03 m; 20 = 0,01 m; 

Mol = 26 kg m; 777 ө —90...120 radJs. 


Pe “baza valorilor și a modificărilor pulsatiei в “în intervalul indicat, 
au fost trasate curbele de variație a amplitudinilor. A, si Ag funcție de pulsatie 
(Pr. 10.8). Se remarcă faptul cá, pentru о = 84 rad/s, valoarea pulsatiei 
de funcționare a utilajului, regimul dinamic este stabil şi predomină vibra- 
liile de translație comparativ cu cele de rotație. Pentru о == 84 rad/s, s-au 
obținut următorii parametri : 

Ag == 4.107? m; Аф = 25-10-95 rad; А, = 4.103 m; 


cS 1.951 N; М = 124 Nm; т = 160 m. 


Pe baza valorilor și a modificării pulsaţiei œ în intervalul indicat, au 
fost trasate curbele de variaţie a amplitudinilor A, si Аф funcţie de pulsatie 


(fg. 10.8). Se remarcă faptul că, pentru о == 69 rad/s, valoarea pulsatiei 


de funcţionare a utilajului, regimul dinamic este stabil şi predomină vibra- 


lile de translație comparativ cu cele de rotaţie. Pentru œ = 69 rad/s s-au 
obținut următorii parametrii : 


A, == 3-107? m; Ag == 59:10-5 rad ; A, = 3-103 m; 


Кы = 3254 N; My = 149 №; Zy == 6,26 m. 


10 — 


3 | 


Pulsaţiile proprii sint date de valorile : 


p; = 26'та@/з% Ре, = 12,4 rad/s ; «©: = 15,68 rad/s. 


10.2.4. Caleulul sistemului de izolare antivibratilă. După stabilirea para- 
metrilor inerfiali (masa și momentul de inerție față de axa transversală се 
trece prin centrul de greutate C), se determină parametrii elastici k,, k, din 
condițiile : 


o[p;&[2,5; 10] ; opo, € 5, 12]; о/о, «[4, 10]. 


| 
În relația (10.15) au fost modificati parametrii k,, k., prin tatonare, | 
pînă cînd s-au obţinut valorile pulsatiilor proprii ps, po, şi c, in intervalele | 
prescrise. 
De exemplu, la ciurul de 12 m?, prevázut cu patru grupuri de rezemare, 
fiecare grup cu cite două elemente de cauciuc înclinate, calculul decurge 
astfel : 
a) Se stabilește coeficientul de rigiditate ре cele două direcții 0,, si Oy, 
pentru un singur grup de rezemare, astfel : 
К„ == п(К, cos?a 4 К, sin? a) = К,/4, 
Кау = n(k,cos?B 4 К; sin?B) = k,/4, 


în care k, este coeficientul de rigiditate la compresiune pentru un element 

antivibratil, după axa Ол; К, — coeficientul de rigiditate la forfecare pentru 

acelaşi element antivibratil la forfecare, după axa Ot (fig. 10.9) ; n — numărul 

de elemente identice, din componența unui grup de rezemare, legate în pa- 
- ralel. 


Din relaţiile de mai sus, rezultă : 
kg cos? а + Ку sin 2 = (1/4n)k, ; К, cos? 8 + К, sin? b = (1/4n)k,. 


De regulă, se adoptă unghiurile х =60° si 8 = 30° pentru o bună dura- 
bilitate, asa încît avem: 


(1/4)k, + (3/4)k, = (1/8)К,; (3/4)k, + (1/4)k, = (1/8) ka 
de unde rezultă: К, = [1/(8n)(3k, — kz) ; К, = [1/(8n)](3k, — K,). 


Fig. 10.9. Schema forțelor la un element din cauciuc montat in- : 
clinat fatá de directia de solicitare. 
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Soluţiile sint posibile pentru K, > 0 si К, > 0, adică atunci cind este 
indeplinită condiţia : 


keg ka ЗК, 
Pentru ciurul vibrator de 12 cm?, din tatonări, a rezultat k, = 122-10! N/m 
şi k; = 104-10* N/m si se constată că relaţia anterioară este satisfăcută 
(104/3)10 < 122۰104 < 3.104.104, 
b) Coeficienlii А, şi k pentru un element antivibratil sint : 


k, == [1](8-4)](8-122 — 104)10* == 8,18.10* N/m; 


ap = [1/(8-4)](3-104 — 122)10* = 5,93:10* N/m. 
c) Se adoptă un element antivibratil de secțiune circulară plină, pentru 
care se ia Ф = 0,25 
.d) Forţele care-l solicită : 


T co os 60 — 


4۰n 

= 203 daN ; 
— la forfecare F = 

= 350 daN. 
e) Dimensionarea se face cu formula (9.9): 


4x maa Pa Es l(213)0 + 20] и 


Ga 


$08 sin 60 — 


sin a sau, înlocuind, avem F = 
4:n 


* pe 


unde şa = 1,15 din tabelul 9.2; E,, = 20 daN/cm? din tabelul 9.1, pentru 
cauciuc 4% ShA ; Ф = 0,25 se adoptă constructiv ; c, = 5,5 daN /em?, pentru 
regim dinamic cu șocuri de scurtă durată din tabelul 9.3 pentru cauciuc 
45° ShA ; Tmar = 2,9 cm, săgeata statică la compresiune. 


Înlocuind, avem : 


q = 425 1:145 -20[(2/3)0,25 2:0,25°] _ «5,69 — 7 ow» 
5,9 


Se adoptă, d = 70 mm. 
f) Înălțimea elementului este data de relația : 


hy = d/(40): hy = 70/(4.0,25) = 70 mm. 


g) Se verifică deformația specifică la compresiune : 
Е АИГ Ыр" M tr НЫ < E 
unde z, — 0,15, dinamicá cu socuri de scurtà durată, “tabelul 9.5. 
Ínlocuind. avem. = = 2,5/7 = 0,35 > є„; nu se verifică condiția de, de- 
formabilitate. 
Se determină hy > а/а = 2,5/0,15 = 16,66 «cm; se adoptă hy = 
== 17 юй. | 
Rezultă d = 4ҺФ sau d = 4:17:0,25 = 17 сш. 


h) Verificarea la forfecare : 
— tensiunea « este dată de relația (9.16): 
т AAF (TEI & ta 
unde т, = 2,5 daN/em? din tabelul 9.4 pentru solicitare dinamică cu şocuri 
de, scurtă durată. т = 4 350/(7:172) = 1,54 daN/em? < 2,5, daN/cm?; 
— deformația maximă Ymar. se calculează cu formula (9.17), astfel: 
Y maz = h (tg 3s 
unde (tg ү), = 40% din tabelul 9.5. 
Avem, уа == 17:0,40 = 6,80 cm. 
i) Se verifică realizarea rigiditátilor : 
К, = Р |а. = 203/2,5.=— 81,2 daN ein == 8,20-10*. Жут; 
Ку = Flymaz = 350/6,80 = 51,47 daN cm — 5,14.10% N7m. 
Sistemul de izolare se compune din patru grupuri de rezemare elastică, 


fiecare fiind alcătuit din cite 4 elemente antivibratile identice montate în- 
clinat cu unchiul о = 60°. 


Caracteristicile elementului antivibratil, de formă cilindrică, sint : 


— diametrul d == 170,1; 

— înălțimea Л == 170 mm: 

— coeficientul de formă Ф == 0,25; 

— coeficientul de rigiditate 

e la compresiune К„==8,2+10%® МИ; 
e la forfecare Ку = 5,1-10* №; 


— deformația maximă admisă 
e la compresiune 
e la forfecare 


— fortele maxime de încărcare 


e la compresiune P = 203 daN ; 

e la forfecare Е —350 daN; 

— cauciuc 

e duritate 45° ShA; 

e modul de elasticitate transversal Gy, = 5,4 daN/cm?. 


10.3. Ciururi vibratoare cu functionare 
in rezonantá 


„n 


10.3.1. Soluţia tehnică constructivă şi funcţională, Soluția tehnică adop- 
tată pentru ciurul vibrator cu funcționare în rezonanță este prezentată in 
figura 10.10. În principal, acest utilaj se compune din. următoarele părți : 
cadr superior 1, cadru inferior 2, balansier 3, grup elastic al bielei de ac- 
ționare 4, arbore de antrenare 5, grup elastic de legătură 6, suport 7. În ca- 


drul stabilirii soluției tehnice, s-a ținut seama de următoarele condiții con- 
structive si funcţionale : 


— realizarea regimului de vibrații corespunzător unei clasări de cali- 
tate a materialului granular ; 
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Fig. 10.11. Modelul dinamic de 


Fig. 10.10. Ciur vibrator cu functionare in rezo- 
calcul. 


nantà. 


_— reducerea consumului de metal cu cca 40%, faţă de soluţiile existente 
ale ciururilor clasice, la aceeași capacitate de producţie ; 

— reducerea consumului de energie cu 75%, faţă de utilajele clasice 
cu aceeași capacitate de prelucrare. 

Funcționarea utilajului se caracterizează prin deplasarea unidirect?o- 
nalá in regim de vibrare a cadrului superior 1 si cadrului inferior 2, ambele 
fiind pertubate de sistemul arbore de antrenare 5 și grup elastic al bielei 4. 
Perturbarea se obţine cu ajutorul unei bucşe excentrice, montată între ca- 
pătul bielei elastice. Balansierele 3 sînt montate articulat prin intermediul 
unor silentblocuri pe suporturile 7. Întreaga greutate, proprie şi a materia- 
lului, este preluată de sistemul balansier-suporturi. Se menţionează că, atit 
pe cadrul superior, cit şi pe cadrul inferior se află montate organele de cla- 
sare. 
10.3.2. Modelul dinamice. Pentru soluţia tehnică din figura 10.10 s-a 
adoptat modelul schematizat in figura 10.11. Se precizează că organele de 
clasare au fost modelate prin masele m, și т,, mediul viscoelastic de legătură 
dintre cele două elemente este caracterizat de corficientul de rigidizare com- 
plex kf, iar mediul viscoelastic al bielei este caracterizat prin coeficientul 
de rigiditate complex Ку. 

Deoarece raportul dintre amplitudinea vibratiilor şi lungimea balan- 
sierelor este neglijabil, se poate adopta ipoteza că organele de sortare au 
numai mișcare de translație după direcţia unghiului de atac, mișcarea fiind 
caracterizată prin vibrații unidirecţionale. 

Datorită faptului că mecanismul cu excentric al bielei este fixat pe unul 
din organele de sortare, iar extremitatea bielei este prinsă de celălalt organ 
de sortare, rezultă că sistemul este perturbat interior. În acest caz, sistemul 
mecanic are proprietatea că centrul maselor rámine fix dacă organele de 
clasare si cadrul de prindere al acestora:sint identice geometric si masic, iar 
materialul granular este uniform distribuit pe suprafața de clasare. În caz 
contrar, fie datorită aglomerării locale de material, fie realizării dispropor- 
tillor dintre organele de clasare, centrul de masă al sistemului îşi schimbă 
poziţia, fapt ce duce la apariţia forțelor dinamice de legătură în articula- 
tile balansierelor. 

in figura 10.11 s-au utilizat notatle specifice cu următoarea sem- 
nificatie : xı este deplasarea unidirecțională a organului de clasare superior ; 
xg — deplasarea unidirectionalà a organului, de clasare inferior; ry — de- 
plasarea unid'rectionalá a capătului bielei ce contine bucsa excentricá ; 
r — excentricitatea bucşei ; Gt — modulul de elasticitate transversal complex 
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al legaturii viscoelast'ce dintre cele două organe de clasare: G} — mo- 


dulul de elasticitate transversal complex al grupului viscoelastic al bielei 
de acţionare ; œ pulsaţia excitatoare, aceeași cu viteza unolulară a arbore- 
lui de antrenare. 


10.3.3. Determinarea parametrilor luncţionali, Funcție de natura mate- 
„rialului de clasare şi de producţia orară necesară, se stabileşte nivelul de per- 
formantá al utilajului, determinat de următorii parametrii: amplitudinea 
organelor de clasare, pulsatia vibratiilor forţate, forța din biela elastică, 
puterea de acţionare si momentul de pornire a utilajului. 
Ecuațiile diferențiale de mişcare 
Schemat/zarea modelului de calcul din figura 10.11 permite scrierea sis- 
temului ecuaţiilor diferenţiale de mișcare sub forma : 


тулу + (ko +H К) — T) == koto Mata — (ko + Kite Xa) == — Кол, (10.25) 
în care k şi Kk, sint coeficienţii de rigiditate echivalenți ai legăturilor elastice 
din structura bielei şi, respectiv, dintre organele de clasare. 

Adunind membru cu membru cele două ecuații, se obține: 


туйу 4 m, = 0, (10.26) 


Че unde avem; Mama. = —#,18 Fu | (10.27) 


Semnul minus semnifică cá cele două organe de clasare se mişcă defa- 

zat astfel : 

dacă sistemul legăturilor din structura bielei și, respectiv, dintre 
organele de clasare se caracterizează numai prin proprietatea de elasticitate, 
atunci defazajul dintre mișcarea organelor de clasare este o = л; 

— dacă sistemul legăturilor din structura bielei și, respectiv, al organelor 
de clasare se caracterizează prin proprietatea de viscoelasticitale, atunci de- 
fazajul o dintre mişcarea organelor de clasare va fi cuprins în intervalul 
(0, 7). 

Raportul u == m/m, duce la următoarele cazuri : 

— dacă u == 1, adică m, = m, atunci sistemul este echilibrat, caz in 
care nu transmite forte dinamice in exterior ; 

— dacă u x 1, adică m, Æ my, atunci sistemul este neechilibrat, caz in 
care transmite forle dinamice in exterior ; 

Notind cu 2 == x, — 2, deplasarea relativă, pe direcția vibrafiilor de 
lucru, dintre cele două mase, relațiile (10.25) mai pot fi scrise şi sub forma: 

а 2 [06 + kD mq] (i — te), = (Котт) зо; 
de KE таја; om) eh ту). 


лаг. prin scăderea. ecuației a doua. din prima. avem : 


11 — Ë + (ko + ki) m Pa (т, — ra) = Koto Due. 410.28) 
туту ыйа.) : IA 
sau û + (Ку ЧЕ kpi ш) = Kyeg(1/m); „(10.29) 


în care & — i, —— d, este acceleraţia instantanee a mişcării relative ; 
1 2 


m = тут | (mM, -+ ma) — masa redusă a sistemului, 


All 
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Deoarece in construcția unor astfel de utilaje sint utilitate numai ele- 
mente. din cuciuc, atunci vom exprima coeficientul de rigiditate echivalent 
unui grup elastic prin relaţia : 


206%, (10.30) 


unde G* == G(l 4- j8) este modulul complex de elasticitate transversală ; 
a — coeficientul geometric de multiplicare. 

Modulul complex de elasticitate transversală exprimă comportarea elas- 
tic a cauciucului prin Re G* =G si comportarea viscoasă de disipare a 
energiei interne prin Im G* = G8, in care G este modulul transversal, iar 
3 este unghiul de pierdere mecanică internă a energiei. : 

Pentru elementele de formă paralelipipedică din cauciuc solicitate бе 
la compresiune, fie la lunecare transversală, coeficientul geometric de mul- 


tiplicare are expresia : . 
^ = (1 + BO?) S/h, pentru solicitarea de compresiune, (10.31) 
^ = S|h, pentru solicitarea de lunecare (forfecare). (10.32) 


În relaţiile (10.31) si (10.32), parametrii de calcul au următoarele sem- 
nificaţii : S este aria tctală echivalentă de lucru a grupului de elemente an- 
tivibratile din cauciuc ; h — înălţimea (grosimea) unui element antivibratil 
din cauciuc (în construcție monostrat) : œ — coeficientul de formă al elemen- 
tului din cauciuc, care este raportul dintre aria încărcată la compresiune 
şi aria liberă; A — factorul de multiplicare ce ține seama de natura ames- 
tecului de cauciuc. 

Folosind relaţia (10.29) in (19.30), obținem ecuaţia diferențială in com- 
plex sub forma : 


ih 0468 43,68) в (10.33) 

n m 
în care =, = ре/ођ; (10.34) 
т = А* pu (10.35) 


unde г este excentricitatea capătului bielei; A* — amplitudinea exprimată 
sub formă complexă. 
Din rezolvarea ecuaţiei diferenţiale (10.33), rezultă A* sub forma: 


A* = [C/(P* HE ОЗО? H990 + (P, — 0), (10.36) 


în саге au fost utilizate notatille : P = то? + бу + MGi: © == бду + 
EE Мад; 3 G == гб. 
Mărimea complexă A* poate fi exprimată astfel : 


A* = А(соѕ p'4-j,sin ф)'\== Aes, (10.37) 
unde A este amplitudinea deplasării relative a mişcării pe direcţia vibratiilor 
de lucru; ф — defazajul maselor în mișcare. 


Din relaţiile (10.36) şi (10.37), se obţin expresiile pentru A si о, după 
cum urmează : | 


КА 1/2, 
А = MG E TEC E EUER EET. (10.38) 
(— me? + Apo + 6) -+ Ободо + 210181) 
tgo = (— mo? + Go + ?Аб,)8о (бодо + 246,94) р (10.39) 


(— mo? + Go + 246,) + (46985 + 0181) 
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Deplasarea relativă z are expresia : 


2 = Im т = А sin (ot +9), (10.40) 


iar pentru fiecare organ de clasare, deplasare și, respectiv, amplitudinea sînt 
date de relațiile : 


v, = 2101 +p); ж = tu] +y); (10.41) 
Ap = ANL FW; Ap = Ар +); (10.42) 


Forța din biela elastică de aclionare 
Forţa de acţionare este echivalentă cu forța necesară pentru deformarea 


grupului elastic al bielei, luată cu semn schimbat, astfel : 
Е = êl; 2х, ‘~ (10.43) 


іп саге Hl, = (1 /2)%%бо(т, — t. — XQ) este energia potențială de deformare 
a grupului elastic. à 


Expresia forței in scrierea sub formă complexa, pe baza relației (10.43), 
este dată de relaţia: 
Ё ной уу ваш = 0805 — ту), (10.44) 


in care F = F*e/?, unde 0 este defazajul dintre forta din bielă si deplasarea 
relativă. 
то = re%%, unde r este excentricitatea capătului bielei. 

Pe baza formulării în complex, din relaţia (10.44), se obţine: 


Е* = АФ — г). (10.45) 


Dacă în relaţia (10.45) se înlocuiesc expresiile complexe G* și A*, atunci 
se obţine : 


F* = NGol(A cos ф — AB3,sin o — г) 4- j(A sino J- Acos o — rX)], (10.46) 


de unde rezultă expresia forţei din bielă, astfel: 


Е = Im Е —F,sin(ot +), > (10.47) 
cu mărimile Fj si 0 date de relațiile : l 
Fo = Ла + 38(A2 -}- 1$ — 24r eos ф)]!/° (10.48) 


tg 0 = (A sin o + &A cos — 2,7) (Acos 9 — 80А sine — г). (10.49) 


Dacă 8, = 8; = 0, se obţine: 


Fo == (ур, (10.50) 

in. care FRA? 4 12 —20A)ytU2 = bir = Al (10.51) 
hne ТА-@ Т ИРЕШУ 0.5 

Mello paren Y nc | 1110.52) 


În acest caz, din relaţiile (10.51) şi (10.52), rezultă expresia funcţiei А = 
= R(o), sub forma : 


Ro) |да 


(10.53) 
[X то? HMG + Мб, 


n 


Fig. 10.12. Curbele de variatie a 
funcţiilor R(o) si A(«). 


„ Reprezentarea grafică a funcţiei R(co) este prezentată in figura 10.12. 
Se remarcă faptul că functia A(o) si, implicit, forţa din bielă F} se anulează 
pentru două valori distincte ale pulsatiei si anume : 


Q == ра = \збу[т (10.54) 
% = py == VNG + 46G))/m , (10.55) 


unde p, este pulsatia sistemului în regim de anterezonantà рь — pulsatia 
sistemului în regim de postrezonantàá. 
Funcţia h(6), deci si forta F,, atinge valoarea maximă la pulsalia : 


6j == D= VO 6G, + 1G) /m, (10.56) 


unde p este pulsația proprie pentru regimul de rezonanţă. 

10.3.4. Puterea necesară acționării ciurului vibrator. Puterea de actionare 
are două componente esențiale și anume: puterea N,, pentru învingerea 
trecărilor din lagărele ciurului, şi puterea №,, pentru menţinerea regimului 
de vibrații impus de procesul tehnologic. 

Puterea maximă necesară invingerii forţelor de frecare din lagărele 
arborelui de antrenare este dată de relaţia: 

№ Nis (10.57) 


în саге N, este puterea necesară pentru învingerea frecării corespunzătoare 
unei perechi de lagăre identice = — numărul perechilor de lagăre identice 
Puterea ce revine unei perechi de lagăre identice este : 


№ = 0)5f;Fodj; (10.58) 
unde f, este coeficientul de rezistenţă din lagăr : d, — diametrul echivalent 
al suprafeţei cilindrice de rezistență e — pulsatia vibratiilor tehnologice. 


Lucrul mecanic al forței de acţionare din bielă pentru menţinerea regi- 
mului vibratiilor tehnologice, în timpul unei perioade T, este: 
т T 
L = È rigat = | Foto sin(ot + 0)at, (10.59) 
IU 0 
în care, tinind seama de expresia дү == г cos(ol), se obține: 


L = RFE sin 0. (10.60) 
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Puterea medie, într-o perioadă completă Т, a sistemului pentru men- 
tinerea regimului staționar de vibrații este : 


N, = Т = 0,5 rFyo sin 0. (10.61) 


Puterea necesară la arborele de antrenare a ciurului vibrator este dată 
de : 


N = 0,5 Foo(zd,f, + г sin 0), (10.62) 


iar puterea totală necesară a motorului de acţionare este : 


Nm = № = (0,5 Fowfn)(zd,f, + r sin 6), 0068 
in care у este randamentul transmisiei fluxului energetic de la motor la ar- 
borele de antrenare al ciurului. 

Momentul cuplului de pornire 


„Momentul cuplului de pornire pe care trebuie să-l asigure motorul de 
acţionare este de forma : 
My = P,r cos(ol), (10.64) 
unde Fp = 500020 — x) este forta necesară la pornire. 
Deplasarea relativă т la pornire rezultă din echilibrul forțelor elastice 
și este dată de expresia: 
= Sin(e) Gul (4G + Хб). (10.65) 


Introducind relaţia (10.65) în expresia fortei F, si apoi in (10.64), se 
obline : 


M, == sin(291)0,51*434G4G[(G; + Мб), (10.66) 
cu valoarea maximă a cuplului la pornire dat de relaţia : 
М лт 097200 Goa 06. 4-:34G,). (10.67) 
Pentru ca motorul să realizeze pornirea utilajului, este necesar ca 
Маг м n 
„е. o4 (10.68) 
М nee M; motor! 


în саге M,,,;4, = 9550 N m/Nnom este momentul cuplului in regim, al moto- 
rului, unde N,, este puterea motorului, în kW, пл este turatia de regim 
a motorului, în rot/min, iar M,,,;, rezultă in Nm. Raportul (M,/M 


ў E о) огон 
este caracteristica de pornire dată pentru fiecare motor. 


10.3.5. Calculul sistemului antivibratil 


10.3.5.1. Date initiale 
e Pulsalia vibralillor tehnologice, o = 82,45 rad/s 
e Amplitudinea vibratiilor tehnologice corespunzătoare sitelor mon- 
tate pe cadrele vibratoare 
А* = 4,00 — 5,80 mm 


e Masa sistemului împărțită pe cele două cadre în mişcare : 


m, — 1450 kg 


my = 1 680 kg 


d: | 


e Masa redusă 
m = myms[(m, + m); m =1 450-1 680/(1 450 + 1 680) = 800 kg. 


e Regimul de funcţionare in antrerezonantá la g = о/р = 0,7...0,85 
e Excentricitatea bucsei г = 7-107? m 


10.3.5.2. Caleulul parametrilor 


— Pulsatia la antrerezonantá p, = J/ km. Se impune condiţia p, == о. 

— Pulsatia proprie p = y (kọ + km. Se impune condiţia p = Dalz, 
unde o = 0,70 + 0,85 pentru regimul de lucru anterezonanţă. 

— Coeticienţi! de rigiditate echivalenți se determină astfel : 

e pentru legătura elastică dintre cele două cadre: 


Кү = mpi = тох; k, == 800+82,452 = 5 438-103N/m = 5 440-109N [m ; 


e pentru legătura elastică a bielei: 


forma р = 82,45/0,81 = 101 rad/s. 
Deci, avem: 
ky = 800-101? — 5 440-10? == 2 720 800 = 2 720-10? N/m. 

Se constată că între Kk, si Кү se verifică relația К, == 2ko 

— Numărul de elemente antivibratile identice legate in paralel se adoptă 
astfel : 

— pentru bielá, sy == 16 elemente; 

— pentru legătura elastică dintre cadrele cu site, s, = 25, = 32 elemente. 

— Coeficientul de rigiditate la forfecare pentru un singur element (ti- 
nind seama că toate elementele din cauciuc din structura bielei și a legăturii 
elastice sînt identice) este dat sub forma: 


K = Ks = Ms; k' = 2 720۰103/16 = 5 440۰103/32 = 170-10? N/m. 
— Amplitudinea relativă se calculează cu formula (10.38), unde au 
fost utilizate notaţiile ko = ХА si Кү = MGi, astfel : 
d fa "| Ue quc T e compen Hie 
(— me? -+ kg + Ki)? -+ (Кд, + F181) 
în care 3, = 8, = 0,25. 
În acest caz, avem: 
A = 7.10732 720-105. 
E | 1 + 0,952 | 
(— 800 82,45? + 2 720 10? -+ 5 440-109 4+- (2 720 -10? 0,25 -+ 5 440 -10? 0,25)? 
2202.1079 m. 
— Forţa totală din bieli se determină cu formula (10.48) : 
Fo = Koll + 80)(А? + 1? — 2Ar cos 9)]*^, 
unde o = — 10,67 s-a determinat pe baza datelor si a relaţiei de calcul 
(10.15). Înlocuind în formulă, avem : 
Fy == 2 720-1091(1 + 0,252[(9,2: 1073)? 2- (7-107)? — 2-9,2.103-7-.10 2%. 
*€os(—10,67)]H/? = 14 254 N. 


18 — Sisteme elastice de rezemare pentru mașini si utilaje — cd, 10 


Fig. 10.13. Forma con- 
structivă a elementului 
antivibratil. 


-— Forţa ce revine unui singur element de cauciuc 
Го = Bylsp sau Fe = 14 254/16: — 890 N = 89 адам. 


— Alegerea materialului pentru elementele elastice antivibratile. 

Se alege cauciuc SAB 31 cu duritatea 45° Sh A, care conține un procent 
mare de oxid de zinc ce favorizează eliminarea căldurii provenită din disi- 
parea energetică internă. 

-- Deterininarea dimensiunilor. 

Forma constructivă a elementului din cauciuc este paralelipipedică ca 
în figura 10.13. Solicitarea elementului este de forfecare (lunecare) în planul 
median paralel eu baza yoz. La montaj, elementul se comprimă prin intro- 
ducerea unei deforimnalii initiale ag. 

a. Înălţimea Ay a elementului din cauciuc se calculează din condiţia de 
deformabilitate admisă, astfel: 


hy = Umazl (tg Ya 

unde лды! 2 А Оа == 10 mm; (tg “fa = 0,15 din tabelul 9.5. 

Se obţine Aj = 10/0,15 = 66 mm. Se adoptă hj == 65 mm. 

b. Aria secţiunii transversale se calculează din condita de realzare а 
coeficientului de rigiditate la forfecare. 
Ky = 170 daN/em stabilit anterior. Astfel : 
S = К, [Сап sau S = 6,5:170/5,6 = 197 == 200 cm?. Se adoptă а == 16 em 
$i b — 12,5 cm. 

c. Se verifică la condiţia de rezistenţă : 
т = F lS < ть, unde Ta = 1,7 daN/cm?, din tabelul 9.4. т = 89/200 = 
= 0,445 daN/cm? < 1,7 daN/cm?. 

d. Forta de prestringere pe axa Ox, la montaj: 

ab ? 
2(a + ЭҺ, 
г ОЕК ЕТТ 

2(16 + 12,5)6,5 

— raportul и == ajh; и = 16/6,5 = 2,46; 
~~ raportul р == b/hg; р = 12,5/6,5 = 1,02; 
— se verifică îndeplinirea relaţiei и > р, pentru саге 


В. =1 4 (1/3)u3, adică B, =3; 


— coeficientul de formă Ф — 


— coeficientul de rigiditate la compresiune 
Е, = B, E, Sihi unde Es, == 31 daN/em? din tabelul 9.1; 
se obține k, = 3-31-200/6,5 = 1 877 daN/em ; 
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— forța necesară de prestringere, la compresiune, la montaj pentru 
fiecare “element, ya йк 


Po = kyt unde тє = (2 = 4)mm ; 
se obţine Pj = 1 877-0,4 = 750 аам. 


e. Verificarea la incálzire se face conform pct. 9.3. 


10.4. Maşini cu acţiune vibrantá modelate 
ca sisteme cu două mase 


Neces tatea realzării unor sisteme cit ma? eficiente de izolare și amorti- 
zare a-vibrațiilor a impus utilizarea elementelor antivibratile din cauciuc. 
În acest context se inseriu și mas iile cu acţiune vibrantă, care contin o treaptă 
antivibratilă alcă.ută din clemente de cauciuc al cărui modul complex inode- 
lează, atit comportarea elastică, cit si pe cea viscoasá. Aceste mașini prezintă 
particularitatea eonstructivà și funcţională că anumite subansamble, numite 
organe de lucru, generează vibrat? necesare procesului tehnolog'c, iar altele 
trebuie izolate antivibratoriu pentru a putea îndeplini rolul functional pentru 
care au fost concepute. Prin urinare, în cadrul aceleaşi maşini, trebuie urmă- 
rit dublul aspect al producerii vibratiilor la organele de luciu, cit si al izolării 
antivibratorii a substansamblelor componente ca: motor termic, cabină, 
structură metalică, instalaţie hidraulică etc. 

Scopul principal al reducerii vibratiilor la anumite subansamble ale ma- 
şinii este de a asigura funcționalitatea la parametrii de lucru, durabilitatea 
si fiabilitatea în exploatare. 

Din a фе maşinilor cu acţiune vibrantă, care pot fi studiate pe baza 
acestui model, fac parte următoarele : vibroinfigátoare pentru piloti şi pal. 
planse, rulouri compactoare (tractate) vibratoare, plăci vibratoare. 

Se menţionează că modelul de calcul poate fi aplicabil si altor subansam- 
ble care fac parte din structura unor mașini ce au au acțiune vibrantá, dar 
care, prin natura funcţionării, generează vibrații dăunătoare. 

10.4.1. Determinarea coeficientului de transmisibilitate. Schema de cal- 
cul din figura 10.14 reprezintă modelul dinamic pentru trei categorii de ma- 


Fig. 10.14. Modelul di- 
namic de calcul pentru 
sistemele cu douá mase 
excitate printr-o fortá 
armonică. 


Fig. 10.15. Schema construc- 

tivă a unor maşini vibratoare: 

а — vibroinfigátor; -b — 

compactor vibrator tractat; 

c — placá vibratoare de com- 
pactat. 


şini cu acţiune vibrantá, a căror schemă constructivá este dată în figura 
10.15. Aceste masini sint: rulou vibrator tractat, placá vibratoare pentru 
compactat pămînt sau beton, vibroîntigător pentru piloti sau palplanse 
(fig. 10.15). Pentru fiecare utilaj, pe schita din figura 10.15, au fost marcate : 
organul de lucru. 7 cu actiune vibrantá, sistemul antivibratil 2, compus din 
elemente de cauciuc, si structura sasiului 2, cu subansamble care necesitá 
izolarea antivibratilă. 


În vederea aprecierii efectului de izolare a vibratiilor, se va utiliza coe- 
ficientul de transmisibilitate, astfel încît acesta să poată exprima capacitatea 
de diminuare a mişcării vibratorii transmisă de la organul de lucru (rulou, 
placă, element de prindere) la subansamblu care contine motorul de actio- 
nare şi celelalte elemente mecanice auxiliare. 


Ре de altă parte, în vederea aprecierii efectului organului de lucru 
interacţiune cu terenul (pentru procesul de compactare sau înfigere), este 
necesar ca forta transmisă la contactul cu terenul să fie cit mai mare (nu 
este posibil ca totdeauna această forță să fie maximă). Din acest motiv, te- 
renul a fost modelat ca un element viscoelastic prin modulul de elasticitate 
complex. 
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v În figura 10.14 au fost utilizate următoarele notații: m, este masa or- 
sanului de lucru ; m, — masa părții rezemate prin elemente antivibratile ; 
Кү — coeficientul de rigiditate complex al terenului, de forma A = K,(1 4-j3.), 
unde A, este coeficientul de elasticitate echivalent al interacțiunii organ de 
lucru — teren, iar ò este unghiul de pierdere mecanică a energiei în teren; 
K$ — coeficientul de rig'ditate complex al sistemului antivibratil, de forma 
Кз == К„(1 + jò), in care k, este coeficientul de elasticitate echivalent al 
sila i iar 8, este unghiul de pierdere mecanică a energiei în sistem, 

Ecuațiile diferențiale de mişcare sint de forma : 


тулу = Ё,— EE, — d) — Ма; mata = Ri — a). (10.69) 


Se defineşte, sub forma complexă : 


Th = FF, (10.70) 
transmisibilitatea fortei la teren (formulare in complex), 
Tia = FF, (10.71) 


transmis bilitatea forţei prin sistemul antivibratil (formulare in complex). 
Prin efectuarea calculelor în complex, tinind seama de relaţia 2; == 
= — e*t, se obţine: 
Түу = Кү (— ma? +- kz)/[(—m,0* + kt + k$)( —mao? + K$) — КЎ]; (10.72) 
Тї» == kZ/[(—mjc? + kf + k3) (то + Кї) — К). (10.73) 
Expresiile (10.72) și (10.73) pot fi scrise sub forma : 
Tio = (AC + BD)(C? + D?) --j(BC ADC + D); (10.74) 
Tie = (КС + k,8,D)/(C*? + D?) + j(k;,3,C — k,D)]/(C? + D2). (10.75) 
Trecind in exprimarea modulului si unghiului márimii complexe, din 
relatiile (10.74) si (10.75), avem : 


Tio = [(A? + В) (С° + Doi; (10.76) 
0 = arc tg[(BC — AD)/(AC + BD)]; (10.77) 
Ty = [80 + 89/(C* + D? ; (10.78) 
9 = arc tg [(8,C — D)J(C + 84D)]. (10.79) 


in care: А = — mkw? + kika(1 — 3,85); В = k,k,(8, 4 82) — kimada; 
C = mmt — (тук, + mk, + т)? + kika(1 — 3,35): 
D —( — m,K,3, — m,Kk,8, — mgk,9,)o? + k ks(8, Hss). 

10.4.2. Determinarea parametrilor sistemului antivibratil. La stabilirea 
parametrilor funcționali și tehnologici, se va ţine seama de următoarele re- 
comandări : 

— coeficientul de transmisibilitate la bază, Tu > 1; 

— coeficientul de transmisibilitate al sistemului-antivibratil, Т, < 0,1. 

Analiza pe cale analitică a relațiilor (10.76)...(10.79) nu este operatio- 
nală în activitate ade proiectare, motiv pentru care se utilizează calculul au- 
tomat; cu ajutorul unor programe capabile să modifice parametrii în limitele 
dorite. În acest fel, se vor obține toate variantele dorite. În cele ce urmează, 
se prezintă un exemplu de calcul realizat cu un program automat, pe baza 
căruia s-au trasat curbele T,, si Tio funcţie de pulsatia excitatoare. Astfel, 
datele inițiale sînt următoarele : 

m, == 1700 kg; ky = 07-109. N [mg E; — 3-109 Nias 
т, = 750 kg; 84 — 0,01; à. = 0,15 
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Fig. 10.16. Curbele de variatie ale coeficientilor de transmisibilitate functie de 
pulsatia excitatoare. 


in figura 10.16 au fost trasate curbele de variație pentru T;, si 7 
funcţie de pulsatia exc'tatoare. 

Calculul parametrilor constructivi şi functionali ai sistemului antivibratil 
se realizează conform exemplelor anterioare, plecind de la coeficientul de 
rigitate echivalent k, = 3.105 N/m, unghiul mecanice de disipare internă 
peniru întreg sistemul 84 = 0,15 si tinind seama de încărcarea statică dată 
de forţa Q, = meg. 


ы 
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10.5. Compactoare vibratoare autopropulsate 


În capitoiul 5.2 s-a abordat modalitatea de stabilire si calcul a parame- 
trilor vibrațiilor tehnologice şi parametrilor sistemului de izolare antivibra- 
tilă. Funcție de condițiile de performanță impuse, se ajunge la parametrii 
elastici şi de disipare a sistemului antivibratil. 

În acest capitol, se va realiza calculul efectiv al elementelor din cau- 
ciuc din structura sistemului antivibratil (fis. 10.17), utilizat în mod frecvent 
la compactoarele vibratoare autopropulsate. 
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Fig. 10.17. Rulou 
compactor vibra- 
tor cu sistem an- 
tivibratil INCERC 
tip „AVIB АС“; 
1 -— rulou vibra- 


tor; 2 — element 
antivibratil ; i 
3 — şasiu. 


10.5.1. Calculul parametrilor sistemului antivibratil. Ruloul compactor 
contine două sisteme antivibratile dispuse cite unul pe părţile laterale. Un 
sistem antivibratil (fig. 10.18) se compune din patru elemente din cauciuc 
montate astfel încît să fie solicitate în permanenţă la compresiune (tensiunea 
de compresiune nu trebuie së schimbe de semn). 


Fig. 10.18. Sistem antivibratil 
ÎNCERC tip „AVIB 4С“: 

а — soluţie constructivă; 

b — modul realizat cu ele- 

mente tip sandwich; е — 

asamblare într-un stand de 

incercare. 


5e dau urmatoarele elemente int ale de calcul : 

e Higiditatea minimă a unui element antivibratil, din сопа за de rea- 
lizare a regimului functional, trebuie să fie : Ie = 1100-109 N/m, la compre- 
siune ; E, == 130-10? N/m. la forfecarc. 

eo P este forţa verticală de încărcare statică totală pentru ambele gru- 
puri de rezemare provenită din masa constructivă la care se a 
Р == 3400 daN. 

eoo I este forţa totală de împingere a ruloului aplicată în planul trans- 
versal de simetrie al ruloului, F == 924 daN. 

eooe Toate elementele din cauciuc vor fi identice. 

"Calculul elementelor antivibratile 

a) Forțele reduse în punctul de solicitare a elementelor antivibralite 

Tinind seama de tipul elementelor antivibratile (fig. 10.19), notate cu 
1 şi 2, avem: Atat mes 
Му = Fy siika + Р; cos a; Т = Р, sin e — Еу cos u; N, P. cos t= Es 
sin a; T, == Fa cos а + P, sin c. 

Se menționează cá P, = P, = Р’ = (1/8)3 400 = 495 daN 
{Ше N, > 0s N, > O.trebuie să fie îndepl nite simultan. 

Pentru № > 0, avem P, cos а > F, sin а, de unde to dq ecu 

. Forţa F, = Ia = F' = (1/8) F, adică F' = (924/8) = 115,5 daN. 

Pentru а == 60° (adoptat), se verifică relaţia : 


daugă și lestul ; 


, lar condi- 


tew < 425/115,5 = 3,67, adică 1,73 < 3,67. 


Fig. 10.19. Schema de calcul: 


а — schema forţelor pentru întreg sistemul ; b — în- 
cărcarea pentru elementul de cauciuc de tip 1; e — 
încărcarea pentru elementul de cauciuc de tip 2. 


| 
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Forţele care solicită cele două tipuri de elemente din cauciuc sint : 


Na 115,5 sin 604-425. cos. GU 2 312;5 Па 
Ту 425 шш Оз 115:5"cos 00 5 310,6 daN ; 
Na = 425 соз 00 — 115,5 sin 60 = 112,5 дам; 
Т» 115,5 cos. 00--- 495 sin 60 -— 425,2 daN. 


Fortele de caleul pentru un element din cauciue vor fi: 
Né 315 daN ; T, = 425 дам. 


p) Determinarea dimensiunilor unui element anlivibralil 
e Se adoptă forma constructivă cilindrică. 
ee Diametrul secțiunii transversales 


ЯТ (кт; d > ,/#-195](83,14-9) = 16 ст, 


unde т, = 2 daN/em? din tabelul 9.4, pentru cauciuc de 50° Sh A și Ф = 0,75. 
eee Înălțimea elementului: 
d/(4 Фу sau hy = 16/(4.0,75) = 5,33 сш. Se adoptă h = 54 mm. 
с) Verificarea rezistenței la compresiune 
= AN, eld? < Ga; c = 4.315[(4-162) = 1,56 daN/cm? < 7,5 daN/cem?, 
unde ca. = 7,5 daN/cm?, din tabelul 9.3. 
d) Verificarea la deformabilitate 
e Pentru forfecare 
tgy Seg Gs < (tg pa; tg v = 2,11/6,5 = 0,32 < 0,38, 
unde (tg y), — 0,38 din tabelul 9.5. 
ee Pentru compresiune 


£ Eus] ынк бе є == 1,506/Б55 20,0294 < 0,1, 


unde e, = 0,1 din tabelul 9.5; E,, = 53 daN/cm?, din tabelul 9.1. 
e) Coeficientul de rigiditate pentru un singur element 
e La compresiune 


Кы = Est | (4 hy) ; К = 93-+3,14+162/(4.5,4) = 1972,38 daN/em. 


Se adoptă hc == 2 000 daN/em. + 
ee La forfecare 5 


2 5 К 
kır = б„т@?](4 hy ; > № 
Ку = 6,5:3,14.162/(4:5,4) = 241,89. 4- 
$ d 
` Se adoptă zn = 250 daN/cm. 5 


Se constată са ambele valori depăşesc rigiditátile 7 
prescrise. : - 59m жү "E a b 
Sistemul co structiv. de ent: tip „8 ich“ 
f) Sisten nstructi d element: tip „sandwich Fig. 1020. Schema 


Se adoptă soluţia constructivă din figura 10.20; unui element antivi- 
bratil йр  „sand- 
iwich“ : 
| | а — construcţie in 
ke = Boat (teze Aliud ay des e 1000 dat ишн E 
ч A. т» cauciuc; b — sche- 
Ку =k; j Ку == 125 Да em. ma echivalentă. 


pentru care avem: 
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Павиа mie ee 1 
Fig. 10.21. Element antivibratil tip „sandwich“. 
о) Coeficientul de rigidilate pentru elementul de lip „sandwich“ în poziție 
de montaj 
k, = К, cos? 60 -- k, sin? 60; А = 1 000 cos? 60 =+ 123 sin? 60 = 343,52 
daN/em ; К, = К, cos 2 30 + К, sin? 30; К. = 1 000 со? 30 + 125 sin? 30 = 
== 781,25 daN/em. 


h) Coeficientul de rigiditate echivalenl al unui singur grup de rezemare 


Кы шай = ЪЁ Б дыы “= 1 974 daN/em ; 


Ка оа ЮТ Ey qup = 3 129 daN em. 


i) Coeficientul de rigiditate echivalent al întregului sistem anlivibralil 


k, = dky amp Ку = 2 748-109 N/m ; 


kh, 2 he крк Ке 26 23010 N/m. 


j) Definilivarea cotelor si a soluției constructive 
Se adoptă sistemul constructiv cu armătură intermediara (fig. 10.21). 
La stabilirea cotelor, se vor avea in vedere următoarele recomandări : 
— să se verifice realizarea coeficientului ‘de formă Ф = 0,75 ; i 

— armáturile să permită prinderea elementului de piesa conjugată:; · 

(0 vuleanizarea cauciucului să se poată realiza în matrițe compacte care 
să nu necesite dotări speciale în procesul tehnologic. 


